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1 Introduzione 
 
Lo sfruttamento intensivo delle fonti fossili è ormai giunto a un punto cruciale, 
il loro progressivo esaurimento e le problematiche legate all‟inquinamento, 
hanno acceso progressivamente il dibattito legato al necessario miglioramento 
dei sistemi di utilizzo delle fonti rinnovabili, e all‟efficientamento energetico 
degli impianti tradizionali già esistenti. A proposito di quest‟ultimo tipo di 
interventi, ne esistono alcuni come la cogenerazione o l‟utilizzo di impianti a 
ciclo combinato che sembrano migliorare particolarmente il livello di 
sfruttamento energetico delle fonti a disposizione.  
Gran parte dei cicli produttivi industriali è caratterizzata da una grande quantità 
di energia termica di scarto, contenuta nei diversi fluidi di processo utilizzati. 
L‟idea è quella di riuscire a utilizzare opportunamente tutti i cascami termici a 
disposizione in un determinato impianto. Molto spesso, specialmente in 
impianti industriali che fanno uso di particolari fluidi di processo, come ad 
esempio nel settore siderurgico, a causa della loro composizione o della loro 
bassa temperatura, diventa complicato e economicamente poco conveniente 
sfruttarne direttamente l‟energia termica. La progettazione di impianti ORC si 
colloca proprio in questo tipo di situazioni, permettendo di sfruttare fonti 
termiche non particolarmente costanti e a bassa temperatura, per l‟ottenimento 
di energia elettrica. 
Come noto, il ciclo Rankine è un ciclo termodinamico che converte il calore in 
lavoro. Il calore viene fornito a un circuito chiuso, che di solito usa l'acqua 
come fluido di lavoro. Il ciclo Rankine basato su acqua fornisce circa l'85% 
della produzione mondiale di energia elettrica.  Applicazioni del ciclo con fluidi 
diversi dall'acqua cominciarono ad apparire ben presto, come le lance a nafta, 
già nel 1883 Frank Ofeldt sviluppò un sistema ad alimentazione unica che 
avrebbe dovuto sostituire il vapore. I suoi motori a nafta erano motori a vapore 
nei quali i pistoni venivano mossi dalla nafta bollente invece che dall' acqua. 
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All'epoca il governo richiedeva una licenza per bollire l'acqua nei motori a 
vapore, cosa che invece non era necessaria per bollire la benzina.  
In Italia nel corso degli anni Settanta è nata la Scuola italiana dell'ORC 
(Organic Rankine Cycle) presso il Politecnico di Milano.  
Il Ciclo Rankine Organico è oggi quindi una ben nota e diffusa forma di 
produzione di energia, soprattutto nei campi della biomassa e della geotermia, 
ma ci si attende un vasto impiego anche negli ambiti dell'energia solare e del 
recupero di calore. Le preoccupazioni ambientali per i cambiamenti climatici e 
l'aumento dei prezzi del petrolio sono forti ragioni a sostegno della crescita 
esponenziale di questo metodo pulito e affidabile di produrre energia. 
Il recupero termico per la produzione di energia elettrica può avere un impatto 
importante in molti settori energivori, contribuendo in modo significativo alla 
riduzione dei consumi e all‟aumento di efficienza dell‟intero processo 
produttivo. Alcuni dei processi industriali più coinvolti nell‟applicazione dei 
processi ORC sono i seguenti : 
 Cemento. Il processo di produzione del cemento è caratterizzato da una 
notevole disponibilità di calore di scarto a medio/bassa temperatura che, 
malgrado tutte le soluzioni impiantistiche adottate, non può essere 
completamente utilizzato. Le fonti di calore disponibili sono 
generalmente due:  
o Gas di combustione del forno (a valle del preriscaldamento 
delle materie prime), con temperature nell‟ordine dei 250-400 
°C • Aria di raffreddamento del clinker, a temperature più basse 
(< 300 °C). 
In Italia si stima che la produzione di clinker richieda in media circa 
1,15 MWh di energia termica e circa 0,15 MWh di energia elettrica per 
tonnellata di clinker prodotto. L‟adozione di impianti a recupero basati 
su ORC consentirebbe di utilizzare la quota di calore scaricata a bassa 
temperatura (200-300 °C). 
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 Siderurgia. La produzione di materiali ferrosi presenta buone possibilità 
di intervento in termini di recupero termico. Energia termica può essere 
ottenuta da:  
o Fumi di processo „puliti‟ frutto della combustione di gas 
naturale in forni o trattamenti termici, disponibili a medio/bassa 
temperatura  
o Fumi di acciaieria/fonderia „sporchi‟: originati dalla fusione del 
metallo, disponibili a medio/alta temperatura.  
I processi produttivi sono meno standardizzati rispetto all‟industria del 
cemento. 
La stima dei consumi di energia per singola tonnellata di materiali 
ferrosi prodotta o lavorata è di 1,25 MWh di energia termica e di 0,25 
MWh di energia elettrica. L‟energia recuperabile è quantificabile 
nell‟ordine dei 30-50 kWh per tonnellata di materiale prodotta/lavorata. 
Con una potenzialità di 3 TWh/anno di produzione di energia elettrica, 
anche ipotizzando un tasso di penetrazione dei recuperi termici molto 
conservativa, l‟impatto a livello nazionale sarebbe paragonabile (se non 
superiore) a quello nel settore cementiero. (Palestra & Vescovo). 
Evidenziata l‟efficacia e l‟utilità di tali impianti in settori particolarmente 
energivori, allo stato attuale sempre maggiori attenzioni vengono rivolte alle 
applicazioni di piccola taglia, in un‟ottica di generazione distribuita come quella 
nella quale sempre più governi sembrano investire. 
La tecnologia ORC ha dimostrato di essere un prodotto affidabile in 
applicazioni di produzione distribuita di energia, quali centrali a biomassa, 
recupero di calore, geotermia e solare termodinamico. Ora che la produzione 
distribuita è sempre più importante e sostenuta  attraverso politiche incentivanti 
rivolte alle energie rinnovabili, considerando la difficoltà, ad esempio, di 
trovare terreni tanto grandi da ospitare campi solari che alimentino turbine da 
centinaia di MW, l'ORC trova di conseguenza la sua posizione in impianti sotto 
il MW, evidenziando anche in questo caso tutti i vantaggi dimostrati nelle altre 
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applicazioni. La variabilità intrinseca della fonte solare e quindi della sorgente 
termica che alimenta l‟espansore sparisce utilizzando un ORC.  
Quest‟ultimo non solo riesce ad adattare il ciclo termodinamico velocemente e 
facilmente, ma tollera anche un regime di frequenti on/off. La stessa variabilità 
di input è infatti quella tollerata da turbogeneratori ORC che recuperano calore 
di scarto da processi industriali in cui, per definizione, la fonte termica dipende 
dal carico di produzione della linea produttiva. L'elevata flessibilità che risiede 
nell'ORC apre la strada a diverse configurazioni di impianti termodinamici, 
risultato di diverse combinazioni di tipi di fluidi termovettori, accumulo e 
collettori solari. 
 
1.1 Generalità sui fluidi di lavoro e campi di interesse 
 
Come già accennato, i cicli ORC si basano su un ciclo Rankine chiuso, 
utilizzando come fluidi di lavoro dei fluidi organici. 
I fluidi di lavoro si distinguono generalmente in tre sottocategorie: 
 Wet; 
 Dry; 
 Isoentropic. 
Tale suddivisione è correlata alla pendenza della curva di saturazione del fluido 
sul diagramma T-S  (    ⁄  . Se nel caso di fluido isoentropico il rapporto 
  
  ⁄  tende a infinito, negli altri due casi si ricorre all‟inverso della pendenza, 
  
  ⁄ ,  per definire il fluido come wet o dry. Generalmente si utilizza il 
parametro       ⁄  , in questo modo la definizione del tipo di fluido risulta 
più diretta, se ξ>0 si parla di fluido secco (es. il pentano, o R245fa), se ξ≈0 si 
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parla di fluido isoentropico (es. R11) e se ξ<0 di fluido umido (es. acqua). In 
figura 1 si possono osservare le curve di saturazione di alcuni fluidi di interesse. 
Un approccio più diretto per il calcolo di ξ è stato individuato dopo alcune 
ipotesi semplificative (Liu, Chien, & Wang, 2004). L‟entropia può essere 
calcolata partendo dalla seguente relazione : 
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)
 
   (1) 
 
L‟entropia del vapore saturo può essere espressa con la relazione : 
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Dove ΔHH, TH e PH rappresentano rispettivamente l‟entalpia di vaporizzazione, 
la temperatura di evaporazione e la pressione di evaporazione. Come ipotesi 
semplificativa si considera (
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   . Di conseguenza l‟equazione 2, derivata 
rispetto a TH porta all‟equazione 3 : 
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Esplicitando la relazione di Watson (Poling, Prausnitz, & Connell, 2000) si 
ottiene : 
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Dove      
   
  
 e       
    
  
  individuano rispettivamente le temperature di 
evaporazione ridotte,      e       rappresentano le entalpie di evaporazione 
agli stati i e ii, e l‟esponente n è compreso tra 0,375 e 0,38. Sostituendo la (4) 
nella (3) si ottiene infine l‟equazione 5 seguente : 
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      (5) 
 
 
Se si hanno a disposizione i dati di entropia e la relativa temperatura, è tuttavia 
consigliabile ricorrere al calcolo della derivata per verificare le caratteristiche 
del fluido. L‟equazione (1) in alcuni casi particolari può portare a risultati 
fortemente differenti da quelli ottenibili con la definizione rigorosa di ξ.  
 
 
Figura 1 Curve di saturazione di alcuni dei fluidi maggiormente utilizzati. 
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Sebbene per la realizzazione di cicli Rankine organici siano consigliati fluidi 
isoentropici o secchi, per questi ultimi occorre prestare attenzione al fatto che la 
curva di saturazione non abbia una eccessiva pendenza, poiché questo significa 
che il fluido abbandonerebbe l‟espansore con un eccessivo grado di 
surriscaldamento. Fatta questa eccezione, in realtà i fluidi secchi sono ideali per 
gli ORC, poiché si riesce a evitare la formazione di condensa nella fase finale 
dell‟espansione, limitando i problemi sull‟efficienza del ciclo e, nel caso 
l‟espansore sia una turbina, anche i danni ai materiali.  
Alcune pubblicazioni (Maizza & Maizza, 1996) riportano l‟importanza di fattori 
come il calore latente di vaporizzazione, la densità, il peso molecolare e il 
calore specifico nella scelta del tipo di fluido da utilizzare. 
 
1.1.1 Calore latente 
 
Un fluido con calore latente e densità più elevati sarebbe preferibile perché in 
grado di assorbire più energia all‟evaporatore e richiedendo così portate 
inferiori, così come  inferiori sarebbero la taglia dell‟impianto e il consumo 
della pompa. 
Alcune pubblicazioni (Chen, Goswami, & Stefanakos, 2010) hanno cercato di 
mostrare che fluidi con un elevato calore latente, consentono di ottenere un 
lavoro specifico maggiore. 
Considerando che il fluido si comporti come gas perfetto, l‟equazione di stato 
sarà la seguente : 
      (6) 
  
 1 Introduzione  
10 
 
Dalla relazione di Clausius-Clapeiron : 
  
  
 
  
   
  (7) 
 
Dove 
  
  
 è la pendenza della curva di coesistenza delle fasi in un diagramma P-
T, ΔH è il calore latente di vaporizzazione e Δv è la variazione di volume 
durante l‟espansione/compressione. Combinando le due relazioni precedenti e 
integrando, il rapporto tra pressioni nella curva di coesistenza delle fasi è : 
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)+  (8) 
 
Dunque la variazione di pressione del fluido è una funzione esponenziale del 
calore latente di vaporizzazione. La variazione di entalpia in una espansione 
isoentropica, sempre con ipotesi di gas perfetto : 
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Combinando le ultime due relazioni si ottiene : 
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L‟equazione (10) evidenzia che il salto entalpico e quindi il lavoro specifico, è 
alto per fluidi che hanno elevato calore latente di vaporizzazione. Questo 
tuttavia entra in contrasto con i costi e gli sforzi progettuali (dovuti a elevate 
velocità periferiche) che derivano dall‟avere appunto un elevato salto entalpico. 
Per sistemi con Waste Heat Recovery (WHR), un basso calore latente consente 
di ottenere curve di scambio migliori, riducendo le perdite entropiche. Si ha 
quindi una situazione opposta a quella evidenziata precedentemente. 
 
 
Figura 2 Curve di scambio a seconda del calore latente del fluido. 
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1.1.2 Peso molecolare 
 
Un vantaggio dei fluidi organici rispetto all‟acqua, da un punto di vista 
economico e di ingombro dei dispositivi, è il loro peso molecolare. Elevati pesi 
molecolari riducono il salto entalpico tra ingresso e uscita dell‟espansore, 
consentendo di ridurre il numero di stadi se si utilizza una turbina. Se si osserva 
l‟equazione (10) si nota come in una espansione isoentropica il salto entalpico 
decresce all‟aumentare del peso molecolare. 
 
1.2 Tipologie impiantistiche e rendimento 
 
 
Figura 3 Impianto ORC semplice. 
 
 
Le soluzioni impiantistiche possono essere differenti, quella mostrata in figura 3 
rappresenta l‟impianto più semplice possibile, più spesso si fa ricorso a 
soluzioni con rigeneratore per migliorare l‟efficienza del ciclo. 
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Figura 4 Ciclo Rankine semplice. 
 
 
In riferimento alla figura 4 , il fluido di lavoro viene fatto evaporare (2-3) 
utilizzando il calore scambiato con la sorgente termica, quindi espanso (3-4) e 
infine riportato allo stato liquido in un condensatore (4-1) raffreddato ad acqua 
o ad aria. Il ciclo termodinamico viene infine chiuso riportando il fluido 
condensato alla pressione di evaporazione attraverso la pompa di alimento (1-
2). Nel caso di sorgenti termiche ad alta temperatura si aggiunge, a valle 
dell‟espansore, un rigeneratore. 
L‟efficienza termica del ciclo può essere espressa come segue : 
      
     
     
  (11) 
 
 
La variazione della temperatura del fluido termovettore può portare a uno 
scostamento dalle condizioni di progetto, col cambiamento della temperatura 
del fluido di lavoro nell‟evaporatore. Per questa ragione è utile far riferimento 
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anche a un altro parametro, l‟efficienza globale del sistema, esprimibile come 
segue : 
 
   
            
                                            
                (12) 
 
 
Dove    
        
      
  è un parametro detto heat availability, cioè il tasso di 
energia disponibile rispetto a quella totale recuperabile dal fluido termovettore. 
Come già accennato, al fine di migliorare l‟efficienza del ciclo spesso si fa 
ricorso a soluzioni di tipo rigenerativo. 
 
Figura 5 Impianto ORC con rigenerazione. 
 
Lo schema impiantistico è noto, a scopo riassuntivo è stato riportato in figura 5. 
L‟efficienza tenderà a migliorare specialmente nei casi in cui le temperature in 
gioco siano particolarmente elevate. 
La fonte di energia termica che permette di realizzare un ciclo ORC può essere 
di vario genere. 
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La disponibilità di calore sfruttabile nei recuperi termici consiste tipicamente in 
un flusso di gas caldi, meno frequentemente si adottano i liquidi. Lo scambio di 
calore può avvenire direttamente tra la fonte termica e il fluido di lavoro, o 
indirettamente. Nel caso di recupero di calore da effluenti gassosi, la fonte 
termica primaria non è in genere direttamente accoppiata con il fluido di lavoro, 
il calore recuperato viene solitamente trasferito al ciclo per attraverso un vettore 
termico (olio diatermico, acqua pressurizzata o vapore). Nel caso di recupero di 
calore da effluenti liquidi, si ha lo scambio diretto fra la sorgente di calore 
primaria ed il fluido di lavoro del ciclo ORC. Considerata la primaria 
importanza dei processi produttivi ai quali viene applicato il recupero termico, 
lo schema d‟impianto prevede in genere l‟inserimento del recuperatore in 
„bypass‟. Qualora ci fossero dei guasti che rendessero indisponibile il sistema di 
recupero, con questo schema è possibile by-passare il recuperatore ed il modulo 
ORC utilizzando la linea fumi originale per l‟evacuazione dei gas caldi al 
camino. Il ciclo ORC ed il recuperatore sono generalmente progettati per 
rispondere in automatico ad ogni variazione di portata e temperatura della fonte 
termica e, se necessario, operare lo scollegamento dalla rete elettrica e lo 
spegnimento in completa sicurezza dell‟intero sistema. 
Rispetto alle tecnologie alternative (es. cicli a vapore), i principali vantaggi 
ottenuti con l‟adozione di turbogeneratori di tipo ORC sono: 
 Alta efficienza della turbina (> 85%);  
 Bassa sollecitazione meccanica della turbina, grazie a una modesta 
velocità periferica, che si contiene con un‟opportuna scelta del fluido;  
 Basso numero di giri della turbina,  consentito quindi il collegamento 
diretto del generatore elettrico alla turbina senza interposizione di 
riduttore di giri;  
 Mancanza di erosione delle palette della turbina, dovuta all'assenza di 
formazione di liquido negli ugelli durante l'espansione;  
 Lunga vita di tutti i componenti (superiore a 20 anni)  
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 Possibilità di funzionamento automatico senza supervisione 
(diversamente dalle macchine a vapore non è necessaria la presenza del 
fuochista patentato). 
Tali punti di forza possono tradursi in importanti vantaggi di tipo operativo 
quali:  
 Procedure molto semplici di avviamento e fermata;  
 Totale automatizzazione della gestione del modulo ORC;  
 Alta affidabilità e disponibilità (> 98 %)  
 Funzionamento silenzioso.  
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2 Stato dell’arte 
 
Visto il crescente interesse verso gli impianti ORC, è bene avere a disposizione 
un sunto di quelle che sono le reali applicazioni attualmente esistenti, 
concentrandosi maggiormente su quelle di piccola scala, data la natura del 
presente lavoro. 
 
2.1 Impianti geotermici 
 
La tecnologia ORC può essere impiegata in accoppiamento a fonti geotermiche 
a medio-bassa entalpia ad acqua dominante. Di particolare interesse sono i cicli 
binari, spesso adottati con fonti a bassa temperatura (<150°C), grazie alla loro 
semplicità realizzativa e ai conseguenti costi ridotti. Altro particolare rilevante è 
l‟assenza di emissioni di gas serra in atmosfera, cosa che rende questi impianti 
poco impattanti dal punto di vista ambientale, le uniche emissioni che si hanno 
sono quelle al condensatore, di origine termica, a causa delle elevate quantità di 
calore smaltite, basti pensare che mediamente un impianto geotermico smaltisce 
al condensatore una potenza termica nove volte superiore a quella elettrica utile 
prodotta. Gli impianti a ciclo binario possono essere classificati in due 
categorie, alla luce del sistema di condensazione adottato si parla infatti di 
impianto con condensazione a umido, o impianto con condensazione a secco (o 
semi-secco). In quest‟ultimo caso il problema maggiore è l‟elevato consumo del 
sistema di ventilazione del condensatore. Il consumo degli ausiliari di un 
impianto binario può raggiungere anche il 20% della potenza totale prodotta. 
Un ciclo ORC comunque ben si presta all‟utilizzo con fonti a così bassa 
temperatura, attualmente sono stati progettati solo impianti con ciclo classico o 
surriscaldato, non vi sono riscontri di impianti binari supercritici. Nella 
stragrande maggioranza dei casi i cicli binari sono raffreddati mediante una 
torre evaporativa a umido.  
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Se nel ciclo ORC si fa ricorso a un fluido dry, si può installare un recuperatore, 
il quale porterà due vantaggi principalmente : 
 Minori dimensioni del condensatore; 
 Si riesce a non far abbassare eccessivamente la temperatura del fluido 
geotermico; 
In letteratura vi sono alcuni esempi di dimensionamento, ma non 
particolarmente dettagliati. Ruolo cruciale è infatti esercitato dalla 
composizione chimica dell‟acqua, che determinerà le temperature in gioco, 
rendendo i criteri di dimensionamento poco standardizzabili. 
 
Figura 6 Impianto a ciclo binario. 
 
2.2 Impianti solari a bassa temperatura 
 
Gli impianti ORC sono stati accoppiati con quelli a energia solare con 
l‟obiettivo di produrre potenza e allo stesso tempo alimentare altri sistemi, come 
ad esempio quelli di desalinizzazione a osmosi inversa. Attualmente nella mini 
e micro generazione, il miglior modo per sfruttare l‟energia solare sembra 
essere l‟utilizzo di impianti fotovoltaici, sebbene la loro produttività sia 
particolarmente variabile a causa della mancanza di sistemi di accumulo 
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adeguati, fenomeno, quest‟ultimo, che comporta notevoli sforzi per la gestione 
della rete elettrica. 
Una valida alternativa sembra essere quella degli impianti solari associati a cicli 
termodinamici Rankine a vapore d‟acqua. In letteratura si dimostra come questi 
ultimi siano economicamente vantaggiosi solo se si mantengono le temperature 
del vapore sopra i 370°C, sebbene per raggiungerle occorra un discreto sforzo 
tecnologico per opportuni sistemi di concentrazione, di accumulo termico e per 
la manutenzione. Negli impianti di piccola taglia pertanto questo sistema 
diventa poco conveniente. Per queste ragioni, un‟alternativa per produrre 
potenza su piccola scala attraverso l‟energia solare, è proprio l‟accoppiamento 
di impianti solari termici con sistemi ORC, che sono in grado di funzionare a 
temperature minori e richiedono impianti più semplici ed economici. 
 
Figura 7 Impianto solare termodinamico 
 
L‟accumulo termico che spesso viene inserito in questi impianti, ha l‟importante 
funzione di smorzare le fluttuazioni dell‟irradianza solare e della conseguente 
potenza prodotta, ma ha un inconveniente, quello di andare ad aumentare il 
parametro Solar Multiple. Si tratta di un parametro che identifica il numero di 
installazioni solari necessarie per alimentare correttamente l‟impianto e gli 
accumuli.  
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Ad esempio, un impianto con SM=2, avrà necessità di un‟installazione due volte 
più grande rispetto a quella necessaria per alimentare correttamente la turbina, 
metà impianto servirà la turbina stessa, e l‟altra metà alimenterà l‟energy 
storage per il funzionamento notturno. Nel caso degli ORC, il parametro in 
questione si calcola come segue : 
     
 ̇   
 ̇   
  (13) 
Dove      ̇  è la massima potenza termica trasmessa al fluido termovettore nelle 
condizioni di massima irradianza. 
La presenza di un energy storage, al netto dei vantaggi sulle fluttuazioni di 
potenza, non fa che aumentare i costi e gli ingombri, quindi nelle applicazioni di 
piccola taglia occorre una attenta valutazione.  
La potenza attualmente installata nel mondo, relativa a questi impianti, è di 
pochi MW. Un impianto risulta operativo dal 2006 in Arizona, con una potenza 
di 1MWe ed è composto da 24 collettori solari parabolici, ciascuno con una 
lunghezza di 97 metri, per un‟area totale di 100000 m2. Il fluido di lavoro 
dell‟ORC è un n-Pentano e si ha un‟efficienza di circa il 20% nel punto di 
progetto. 
 
2.3 Applicazioni con Waste Heat Recovery (WHR) nell’industria. 
 
Grazie alle basse temperature di evaporazione e ad altre caratteristiche dei fluidi 
organici, gli ORC possono essere spesso adottati nel recupero di cascami 
termici a bassa temperatura, che altrimenti andrebbero persi. Tale recupero 
chiaramente consente un‟alta efficienza di secondo principio e riduce le 
emissioni inquinanti. 
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Il principale obiettivo in questo tipo di sistemi è il raggiungimento della 
massima efficienza, che si traduce praticamente anche nell‟ottenimento della 
massima potenza. Problema primario risiede nella gestione del pinch point 
durante l‟evaporazione, che rende difficoltoso far uscire il fluido termovettore 
con una temperatura vicina a quella di condensazione, cosa che sarebbe invece 
ideale per un‟elevata efficienza. La tendenza a ridurre il più possibile le 
irreversibilità ha tuttavia dei limiti, indipendentemente dalle strategie adottate 
per ridurre il pinch point, se questa riduzione risulta eccessiva si arriva a un 
aumento delle superfici di scambio spesso inaccettabile. 
 
Figura 8 Irreversibilità e pinch point in fase di evaporazione 
 
Se da un lato molti autori hanno cercato di risolvere il problema individuando 
fluidi ottimali, dall‟altro alcuni hanno proposto differenti configurazioni del 
ciclo, adottando cicli organici supercritici  (SORC), cicli trilaterali con flash, 
cicli organici flash semplici (OFC) o cicli organici che utilizzano miscele 
zeotropiche e cicli Kalina per ottenere curve di scambio più ravvicinate.  
Il sistema normalmente è composto da un evaporatore, un espansore, una 
pompa e un condensatore. Generalmente non si fa ricorso a rigeneratori, 
sebbene molti autori riportano un incremento dell‟efficienza termica del ciclo, 
nei sistemi WHR il suo utilizzo sembra non avere particolare senso dal punto di 
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vista termodinamico, giacché non fornisce un incremento di potenza. L‟utilizzo 
di un rigeneratore può essere giustificato se : 
 La temperatura in uscita del flusso caldo ha alcuni vincoli per i quali 
non può scendere al di sotto di un certo valore (ad esempio il punto di 
rugiada in presenza di componenti che causano la formazione di acido 
durante la condensazione); 
 C‟è la necessità di limitare la quantità di calore scambiato al 
condensatore. 
Gli ORC usati con WHR devono avere un‟elevata flessibilità per potersi 
adattare alle variazioni delle caratteristiche della sorgente termica, a seconda del 
tipo di processo che quest‟ultima alimenta. 
 
 
Figura 9 Ciclo ORC accoppiato a WHR 
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3 Impianto progettato 
 
L‟obiettivo del presente lavoro è stato quello di realizzare un impianto ORC di 
piccola taglia, particolarmente flessibile e da accoppiare possibilmente a sistemi 
a bassa temperatura (solare termico oWHR). 
A tale scopo i passi preliminari da compiere sono stati : 
 scelta del fluido di lavoro; 
 individuazione della taglia dell‟impianto, del ciclo e del punto di 
progetto; 
 scelta dei dispositivi da inserire nell‟impianto (tipo di scambiatori, 
espansore etc.); 
 simulazioni di processo, allo scopo di dimensionare l‟impianto in 
condizioni di progetto; 
 ottimizzazione nel funzionamento off-design; 
 progettazione del resto dell‟impianto (tubazioni, valvole, raccordi etc.); 
 
3.1 Scelta del fluido di lavoro 
 
Nei capitoli introduttivi si è visto come nella realizzazione di un impianto ORC, 
siano di primaria importanza le caratteristiche della fonte di energia. 
Quest‟ultima infatti, in base alla sua temperatura nel punto di progetto, consente 
di determinare la temperatura di evaporazione più opportuna per il fluido di 
lavoro. 
L‟impianto da realizzare si presterà a utilizzi di piccola entità, a scopo di 
ricerca. Per questa ragione è più opportuno rivolgere l‟attenzione a fluidi con 
basso impatto ambientale e scarsa pericolosità. 
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A tal proposito si ricorda che per i fluidi organici si ricorre a due indici di 
riferimento : 
 GWP, Global Warming Potential. Esprime il contributo all'effetto 
serra di un gas serra, rispetto all'effetto della CO2 , il cui potenziale di 
riferimento è pari a 1. Ogni valore di GWP è calcolato per uno specifico 
intervallo di tempo (in genere 20, 100 o 500 anni); 
 ODP, Ozone Depletion Potential di un composto chimico è il valore 
relativo di degrado della fascia di ozono che esso può causare. Come 
standard è assunto il triclorofluorometano (R-11), cui viene dato il 
valore di ODP pari a 1,0. 
Nello specifico il valore del potenziale di eliminazione dell'ozono 
associato ad una sostanza è definito come il rapporto fra la perdita di 
ozono per la sostanza considerata e la perdita di ozono prodotta da una 
uguale massa di triclorofluorometano. 
Considerando tali caratteristiche e le esigenze precedentemente citate, la scelta 
del fluido di lavoro ricade sul 1,1,1,3,3-Pentafluoropropano, noto anche come 
HFC-245fa, con formula chimica C3F5H3.  
 
Figura 10 Struttura della molecola di HFC-245fa 
 
Il pentafluoropropano è un fluido incolore, il suo ODP è zero, ma il GWP è 
elevato, valutato circa 950, inoltre se disperso in atmosfera richiede una periodo 
di 7,2 anni per degradarsi completamente. Trattasi di un fluido scarsamente 
tossico, dopo numerosi esperimenti non sono state riscontrate gravi 
conseguenze in seguito alla sua inalazione (ECETOC, 2004). 
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L‟American Industrial Hygiene Association's Workplace Environmental 
Exposure Level Committee ha stabilito un limite di esposizione ammissibile per 
l‟HFC-245fa di 300 ppm (1.600mg/m3) come media ponderata in un tempo 
totale di 8 ore.  
Nelle figure 11 e 12 si può notare il riepilogo delle caratteristiche fisiche 
principali del fluido in questione. 
 
Figura 11 Riepilogo caratteristiche R245fa  
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Figura 12 Pressione e temperatura critiche dell’R245fa 
 
 
L‟HFC245fa appartiene alla categoria dei fluidi secchi, questo significa che 
adoperandolo si riesce a evitare una serie di problemi legati alla fase di 
espansione, come per esempio la formazione di condensa. Sebbene l‟utilizzo di 
un fluido secco sia conveniente nella gran parte dei casi per gli ORC, occorre 
prestare attenzione a non elevare eccessivamente la pressione di evaporazione, 
poiché potrebbe accadere che in fase di espansione il fluido stesso vada a 
trovarsi all‟interno della curva di saturazione, nella zona bifase, come si può 
vedere dalla figura 13. 
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Figura 13 Attraversamento della zona bifase nel caso di pressione troppo elevata 
 
 
 
Figura 14 Diagramma Pressione-Entalpia dell’R245fa 
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Figura 15 Diagramma Temperatura-Entropia dell’R245fa 
 
 
 
 
3.2 Individuazione della taglia dell’impianto, del ciclo e del punto di 
progetto 
  
Come accennato in precedenza, l‟impianto che si desidera realizzare ha una 
taglia ridotta, allo scopo di realizzare un prototipo per approfondimenti destinati 
alla ricerca.  
In campo industriale le applicazioni che sfruttano gli ORC sono ormai in rapida 
diffusione, tuttavia spesso vengono installati impianti non progettati ad hoc per 
il cascame termico da sfruttare, con una conseguente rigidità nelle condizioni di 
funzionamento. 
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L‟idea è quindi quella di progettare un impianto per applicazioni di potenza 
ridotta, che richiedano particolare flessibilità e capacità di adattamento 
all‟impiego con sorgenti termiche differenti. I parametri da considerare sono 
molteplici, e occorre approfondire particolarmente il funzionamento in off-
design. 
Una taglia ideale per gli utilizzi citati è quella che si aggira intorno ai 10 kW, 
una potenza corrispondente alla richiesta di picco di circa tre abitazioni private. 
Per l‟individuazione del ciclo di riferimento si ipotizzano due rendimenti 
iniziali di massima per l‟espansore e per la pompa.  
Il calcolo delle caratteristiche fisiche del fluido nei vari punti del ciclo è stato 
realizzato implementando in un foglio di calcolo i contenuti del pacchetto 
CoolProp, un software opensource dedicato appositamente ai fluidi refrigeranti.  
Le equazioni usate dai produttori del software per il calcolo delle caratteristiche 
del fluido, fanno riferimento alle ultime pubblicazioni a disposizione in 
letteratura. In particolare per quanto riguarda l‟equazione di stato, è stata presa 
come riferimento la pubblicazione di R. Akasaka, Y. Zhou ed E. W. Lemmon, A 
Fundamental Equation of State for 1,1,1,3,3-Pentafluoropropane (R-245fa), J. 
Phys. Chem. Ref. Data 44, 013104 (2015). 
I risultati ottenuti con le equazioni utilizzate, sono stati validati mediante 
confronto con i risultati di un altro software, REFPROP, mostrati dagli 
sviluppatori del software, un loro riassunto si può vedere nelle figure 16, 17 e 
18.  
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Figura 16 Diagramma Entalpia-Entropia. 
 
 
 
Figura 17 Diagramma Pressione-Temperatura 
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Figura 18 Validazione dei dati mediante confronto con REFPROP 
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Mediante l‟utilizzo di tale pacchetto, è stato quindi costruito il ciclo di partenza. 
 
Tabella 1 Riepilogo dei punti del ciclo 
 
La tabella 1 mostra il riepilogo delle caratteristiche fisiche dell‟R245fa nei vari 
punti del ciclo. L‟andamento di quest‟ultimo è invece riassunto sul piano P-H, 
in figura 19. In quest‟ultima è stata evidenziata anche una porzione di curva di 
saturazione dell‟acqua, per meglio notare in quali condizioni si trovi l‟acqua 
stessa all‟ingresso dell‟evaporatore, e per chiarire le differenze con la curva di 
saturazione del fluido organico. I punti 2R e 6R del ciclo sono rispettivamente 
quelli di fine compressione ed espansione reali.  
Punti 
ciclo T [K] 
P 
[bar] 
Entalpia 
[KJ/Kg] 
Entropia 
[KJ/KJ*K] 
Densità  
[Kg/m
3
] Titolo 
Cp 
[KJ/Kg*K] 
Lato R245fa 
1 318 2,94 259,40 1,20 1282,23 0 1,37 
2 319 11,39 260,06 1,20 1284,65 
 
1,37 
3 368 11,39 332,50 1,41 1112,38 0 1,56 
4 368 11,39 471,50 1,79 64,85 1 1,31 
5 373 11,39 477,97 1,81 62,58 
 
1,28 
6 333 2,94 452,40 1,81 15,45 
 
1,02 
7 318 2,94 437,33 1,76 16,51 1 1,03 
6R 342 2,94 461,35 1,83 14,91 
 
1,02 
2R 319 11,39 260,49 1,20 1283,71 
 
1,37 
Lato acqua 
Evaporatore 
7' 423 15 632,81 1,93 917,59 0 4,31 
8 
(Pinch 
Point) 378 15 442,73 1,45 955,11 0 4,22 
9 356 15 348,55 1,20 866,66 0 4,20 
Condensatore 
10 293,15 1,2 84,02 0,30 998,22 0 4,18 
11 313,15 1,2 167,54 0,57 992,22 0 4,18 
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Figura 19 Ciclo realizzato dall’impianto, sul piano P-H 
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Nella scelta dei punti del ciclo è importante tenere presenti i limiti di 
funzionamento del fluido considerato. I fluidi organici infatti subiscono 
particolarmente il deterioramento nel lungo periodo se sottoposti a temperature 
vicine a quella critica di evaporazione.  
L‟acqua in ingresso al condensatore è stata considerata a una temperatura 
indicativa di 20°C, sebbene le variazioni stagionali possano portare a delle 
differenze rispetto a tale dato. 
Nella figura 20 sono evidenziati alcuni stati fisici di riferimento per fluidi 
organici. 
 
Figura 20 Condizioni pratiche limite per alcuni fluidi organici di riferimento 
 
Per meglio identificare il punto di progetto si è sfruttato lo strumento risolutore 
di Excel, assegnando gli opportuni vincoli e la funzione da massimizzare, tale 
strumento ha consentito di individuare la condizione di progetto che fornisce il 
massimo rendimento di ciclo. 
Tra i suddetti vincoli, i principali da evidenziare sono quello che impone che la 
temperatura di evaporazione sia inferiore a quella critica del fluido.  
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Si eseguiranno alcune prove, variando la temperatura dell‟acqua in ingresso 
all‟evaporatore, e verificando come cambiano i parametri fondamentali 
dell‟impianto. La temperatura dell‟acqua varierà nel rage 130°C†170°C. 
I risultati ottenuti dallo strumento risolutore sono stati raggruppati in alcuni 
grafici di riferimento per la scelta del punto di progetto, riepilogati di seguito. 
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Grafico 1 Andamento della portata di R245fa e di acqua all’evaporatore, al variare della 
temperatura di quest’ultima, per un impianto da 10kW 
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Grafico 2 Andamento della pressione di evaporazione dell’R245fa, al crescere della temperatura 
dell’acqua all’evaporatore, per un impianto da 10kW 
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Grafico 3 Efficienza del ciclo al crescere della temperatura dell’acqua all’evaporatore, per un 
impianto da 10kW 
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Occorre evidenziare un risultato interessante, ossia che pur avendo previsto nel 
ciclo il punto 5, che corrisponde alla fine della fase di surriscaldamento, le 
condizioni di massima efficienza sono quelle nelle quali non  si adotta alcun 
surriscaldamento del fluido. 
Questo dato è in controtendenza rispetto ai cicli Rankine ad acqua, nei quali, 
come noto, aumentare il grado di surriscaldamento consente, entro certi limiti, 
di aumentare l‟efficienza del ciclo. Nei cicli ORC ciò non accade, è importante 
mantenere il surriscaldamento su valori più bassi possibili (Yiping, Jiangfeng, 
& Lin, 2009). La figura 21 mostra come, stabilita una pressione di evaporazione 
ottimale per un determinato fluido, fatta eccezione per fluidi wet, come l‟acqua 
e l‟ammoniaca, per quelli con curva di saturazione a pendenza non negativa, un 
aumento della temperatura di ingresso all‟espansore determina un calo della 
potenza in uscita, il che praticamente si tradurrà anche in una minore efficienza. 
 
Figura 21 Potenza ottenuta al crescere della temperatura e a una data pressione, per vari fluidi 
 
La successiva figura 22 mostra inoltre che, stabilita una determinata 
temperatura di ingresso all‟espansore, esiste una pressione ottimale che 
massimizza la potenza in uscita, occorre quindi individuare un algoritmo che ne 
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consenta il calcolo, ed è a questo punto che nel presente lavoro si è fatto ricorso 
allo strumento risolutore di Excel. 
 
Figura 22 Potenza massima al variare della pressione e a una data temperatura, per diversi fluidi 
 
Rivedendo la tabella 1, che riassume i dati del ciclo ottimizzato dal risolutore 
Excel, si nota come questi confermino quanto affermato in letteratura a riguardo 
della necessità di evitare il surriscaldamento per massimizzare l‟efficienza nel 
punto di progetto. Per mantenere un minimo margine di progettazione, preso 
atto dei risultati dell‟ottimizzazione, nel presente lavoro si imporrà comunque 
un punto 5 con vapore minimamente surriscaldato (5°C). 
Il punto di progetto si sceglierà ora individuando il miglior compromesso tra 
pressione di evaporazione, efficienza globale e temperatura del fluido 
termovettore. L‟acqua in ingresso a 150°C è una condizione realistica se si 
ipotizza un accoppiamento dell‟ORC con un piccolo WHR, e a tale temperatura 
l‟efficienza globale calcolata ha un valore accettabile per questo tipo di cicli. 
 La tabella 2 riepiloga brevemente le caratteristiche nel punto di progetto. 
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Temperatura acqua evaporatore [°C] 150 
Pressione evaporazione R245fa [bar] 11,4 
Temperatura evaporazione R245fa [°C] 95 
Grado di surriscaldamento fluido [°C] 5 
Portata R245fa [kg/s] 0,644 
Portata acqua evaporatore [kg/s] 0,49 
Portata acqua condensatore [kg/s] 1,56 
Potenza evaporatore [kW] 140,13 
Potenza condensatore [kW] 130,13 
Potenza netta [kW] 10 
Efficienza ciclo 0,071 
Heat availability 0,64 
Efficienza globale 0,046 
 
Tabella 2 Caratteristiche dell’impianto e del ciclo nel punto di progetto 
 
 
3.3 Scelta e dimensionamento dei dispositivi. 
 
Una volta individuato il punto di funzionamento ideale dell‟impianto, la fase 
successiva consiste nel dimensionamento di tutti i dispositivi che lo 
compongono e nella realizzazione delle simulazioni di processo, per verificare il 
corretto funzionamento del sistema. 
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3.3.1 Scambiatori di calore. 
 
Gli scambiatori sono componenti fondamentali dell‟impianto, il loro 
dimensionamento è una fase cruciale per ottenere un buon funzionamento. Nel 
presente lavoro sono stati effettuati alcuni tentativi di dimensionamento, 
puntando l‟attenzione su due tecnologie molto note nel settore industriale, 
quella a fascio tubiero e quella a piastre. 
La prima tecnologia testata è stata quella a fascio tubiero. Negli impianti ORC 
di grosse dimensioni spesso il suo utilizzo è dato quasi per scontato, ma in un 
sistema di piccola taglia come quello che si vuole realizzare non è detto che tale 
soluzione sia quella ottimale. 
Come primo approccio si sceglie di dimensionare solamente gli scambiatori del 
ciclo base, evaporatore e condensatore, adoperando il software Aspen EDR 
(Exchanger Design and Rating). 
Evaporatore. 
Il primo passo è la scelta della differenza di temperatura nel pinch point. Il 
primo valore scelto è di 10°C. In questo tipo di scambiatori possono emergere 
numerosi problemi fluidodinamici da gestire, pertanto sono stati fatti tentativi di 
dimensionamento con tre diametri dei tubi diversi, scelti da cataloghi 
commerciali, e modificando alcune delle caratteristiche costruttive principali 
dello scambiatore, specialmente l‟architettura (BEM, BEU, BGM etc.). 
La figura 23 mostra le architetture tipiche di questi scambiatori. 
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Figura 23 Varie configurazioni degli scambiatori a fascio tubiero 
 
Nel riepilogo seguente si riportano invece i risultati per l‟evaporatore 
Shell&Tube con tubi di diametro interno pari a 12,7 mm. La configurazione 
adottata è quella BEM, come noto tale sigla costituisce un acronimo che 
identifica le caratteristiche rispettivamente della parte frontale, del corpo e della 
parte posteriore dello scambiatore. Con questo tipo di costruzione si riescono ad 
evitare problemi quali eccessive perdite di carico, che possono causare il non 
completo passaggio di stato del fluido in fase di evaporazione. 
 
Figura 24 Struttura dello scambiatore realizzato 
 3 Impianto progettato  
42 
 
Già da questo primo caso si noterà come la soluzione a fascio tubiero sia molto 
poco conveniente ai fini della riduzione dei costi, dei pesi e delle dimensioni 
dell‟impianto. Facendo riferimento solo all‟evaporatore, il più compatto che si 
riesce a ottenere è lungo in totale circa 2,5 metri con uno shell di diametro di 
0,35 metri. In realtà i risultati che maggiormente evidenziano la poca 
convenienza della soluzione sono i costi e i pesi. 
L‟evaporatore da solo pesa 670 kg e costa 17000$, il che porterebbe a un 
impianto completo con un peso ben oltre le due tonnellate e un costo stimabile 
in almeno 50000$, dati comprensibilmente inaccettabili visto l‟obiettivo di 
utilizzo del sistema, che dovrà risultare alla fine del dimensionamento, 
economico, compatto, facilmente trasportabile e quanto più semplice possibile 
pur avendo una serie di apparati funzionanti in pressione. 
 
Figura 25 Riepilogo delle principali caratteristiche dell’evaporatore Shell&Tube 
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Figura 26 Design dello scambiatore 
 
Considerando i risultati ottenuti, la seconda opzione è stata quella degli 
scambiatori a piastre. 
 
Figura 27 Struttura di uno scambiatore a piastre con guarnizioni 
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Gli scambiatori a piastre hanno il vantaggio, rispetto allo scambiatore a fascio 
tubiero, di avere un ingombro ridotto grazie a un layout più compatto e 
a coefficienti di scambio termico più elevati.  
Grazie ai valori elevati dei coefficienti di scambio termico possono essere 
utilizzati con una minima differenza di temperatura tra le due correnti, minore 
di 1°C (Sinnot & Coulson & Richardson's, 2005), mentre gli scambiatori a 
fascio tubiero e mantello permettono di raggiungere valori di pinch 
point intorno a 5-10 °C. 
Se si considerano gli scambiatori sigillati con guarnizioni tra le piastre, allora 
essi sono certamente più flessibili degli scambiatori a fascio tubiero, in quanto 
sono facilmente ampliabili in caso di mutate esigenze di processo (basta 
aumentare il numero di piastre inserendone altre). 
Presentano lo svantaggio di essere particolarmente sensibili al cosiddetto 
fouling delle superfici di scambio, ossia al loro sporcamento, ma al contrario 
degli scambiatori a fascio tubiero permettono uno smontaggio e quindi una 
pulizia delle superfici di scambio più agevole. 
Un altro dei vantaggi degli scambiatori a piastre è il costo relativamente basso 
delle versioni in materiali speciali, infatti una gran parte del costo è dovuta 
all'ammortamento delle attrezzature (gli stampi di imbutitura e le presse), che 
non cambia al variare del materiale di costruzione, il costo del materiale base 
incide quindi in misura minore di quanto non avvenga negli scambiatori a fascio 
tubiero (McCabe, Smith, & Harriott, 2001). 
Rispetto agli scambiatori a fascio tubiero tuttavia possono sopportare 
temperature e pressioni di esercizio molto più basse, e questo può costituire un 
limite per il loro utilizzo in impianti come quello che si sta cercando di 
dimensionare. Visto l‟obiettivo di ottenere un sistema molto compatto ed 
economico, vale comunque la pena tentare un dimensionamento, considerando 
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che sono ancora poco reperibili impianti che adoperano questo tipo di 
soluzione. 
Gli scambiatori sono stati dimensionati utilizzando il software Aspen Plus, 
implementando al suo interno i files già parzialmente impostati di Aspen EDR.  
I passaggi più precisi per il loro dimensionamento saranno riportati nei paragrafi 
successivi, relativi alle simulazioni di processo. 
 
3.3.2 Espansore 
 
L‟espansore nei cicli ORC di grossa taglia è dato quasi per scontato che debba 
essere costituito da una macchina motrice dinamica con opportune 
caratteristiche. 
Nell‟impianto che si vuole dimensionare, vista la piccola taglia, sarà opportuno 
individuare un dispositivo di espansione più adeguato. Si rivolge per questo 
l‟attenzione a una macchina di tipo volumetrico. 
Quest‟ultimo tipo di dispositivo può gestire un ampio campo di portate e di 
rapporti di espansione, adattandosi maggiormente alla variabilità nel tempo 
dell‟energia in ingresso rispetto agli espansori dinamici, nei cui confronti 
mostrano anche una maggiore tolleranza  dell‟umidità al termine 
dell‟espansione. Per le piccole potenze la soluzione più studiata è l‟espansore 
Scroll (fino a 10 kW), mentre le macchine alternative sono la soluzione più 
analizzata tra 25 e 100 kW. Per quanto riguarda la fascia intermedia di potenza, 
vale a dire tra 10 e 50 kW, vengono spesso proposti espansori rotativi, derivati 
ad esempio da compressori a vite, che mostrano rispetto agli alternativi minori 
vibrazioni e maggiore compattezza. 
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Alla luce di queste considerazioni si è deciso di adoperare un espansore 
volumetrico derivato da un motore Wankel realizzato dal DESTEC 
dell‟Università di Pisa (Antonelli & Martorano, 2012). 
  
 
Figura 28 Espansore Wankel utilizzato 
 
Esso è caratterizzato da alcuni vantaggi:  
 minori vibrazioni;  
 la capacità di compiere due cicli completi durante un giro del rotore, 
cosa che permette di ottenere una maggiore compattezza;  
 elevata distanza tra la zona di aspirazione e quella di scarico, che 
consente una riduzione dello scambio termico tra il fluido in ingresso e 
quello in uscita.  
Il prototipo studiato è stato costruito modificando un motore a combustione 
interna del quale sono state mantenute solo alcune parti originali quali l‟albero, i 
cuscinetti e le tenute. 
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Figura 29 Fasi di funzionamento dell’espansore 
 
Tale scelta è stata ulteriormente motivata dalle pressioni in gioco nel ciclo 
teorico realizzato e dal rapporto di espansione tra ingresso e uscita 
dell‟espansore, ottenuto come rapporto tra i volumi specifici. 
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Grafico 4 Andamento del rapporto di espansione dell’R245fa al crescere della temperatura 
dell’acqua. 
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Alla temperatura di progetto dell‟acqua, 150°C, il rapporto di espansione ha un 
valore del tutto accettabile per il tipo di espansore utilizzato, pari a circa 4,7. 
Fase cruciale è la realizzazione delle simulazioni dinamiche relative al 
funzionamento dell‟espansore. Esse sono state effettuate utilizzando il software 
AmeSim, attraverso alcuni step. 
L‟espansore ha una cilindrata di circa 475135 mm3, scelta in modo tale da 
ottenere a una velocità di rotazione intermedia (1500 rpm), una potenza che si 
aggiri intorno ai 10 kW ipotizzati per l‟impianto. Occorre anzitutto ricavare 
quale sia il valore del grado di ammissione che garantisce l‟efficienza più alta 
della macchina. Facendo riferimento alla figura 30, che riporta il ciclo tipico di 
un espansore volumetrico, il grado di ammissione è definito come segue : 
  
     
 
  (15) 
 
 
Figura 30 Ciclo tipico di un espansore volumetrico 
 
 
Il sistema di controllo riportato nella figura 31 è quello che ha consentito la 
realizzazione delle simulazioni. Ne è stata eseguita una serie con il fluido in 
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ingresso all‟espansore avente le stesse caratteristiche dell‟R245fa nel punto di 
progetto, e facendo variare il grado di ammissione nel range 0,2÷0,65.  
Il grado di ammissione ideale, ossia quello che ha garantito l‟efficienza 
massima, è risultato essere pari a 0,35. Partendo da tale valore del grado di 
ammissione, sono state effettuate ulteriori simulazioni, col fluido R245fa, 
variando le sue condizioni di temperatura e pressione alla valvola di 
ammissione, in modo tale da ottenere le curve di prestazione della macchina.  
Per maggiore chiarezza si riporta la tabella 3. Stabilito il grado di ammissione, 
sono stati individuati 6 step di velocità di rotazione (500÷3000rpm), per ciacuno 
di essi i parametri di pressione e temperatura imposti all‟ingresso dell‟espansore 
sono stati i seguenti : 
 
Punto Temperatura [°C] Pressione [bar] 
1 80,54 8 
2 82,99 8,5 
3 85,33 9 
4 87,58 9,5 
5 89,74 10 
6 91,83 10,5 
7 93,83 11 
8 95,78 11,5 
9 97,66 12 
10 99,48 12,5 
11 101,25 13 
12 102,97 13,5 
 
Tabella 3 Riepilogo degli step di pressione e temperatura relativi all’R245fa, forniti in ingresso 
all’espansore, per ogni velocità di rotazione testata 
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Figura 31 Porzione dello schema di controllo su AmeSim 
 
Le curve ottenute, riportate nei grafici 6 e7, saranno poi utili per le simulazioni 
di processo su Aspen Plus, in modo tale da poter valutare più precisamente il 
comportamento dell‟espansore in tutto il campo di funzionamento 
dell‟impianto. 
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Grafico 5 Variazione della potenza dell’espansore, in relazione alla portata 
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Grafico 6 Variazione dell’efficienza dell’espansore, in relazione alla portata 
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Aspen Plus, una volta implementate al suo interno le curve di prestazione, 
interpolerà i dati forniti per ricavare efficienza e potenza erogata dall‟espansore 
in ogni punto. 
 
3.4 Simulazioni di processo su Aspen Plus 
 
Aspen Plus è un software che consente di realizzare un vasto numero di 
operazioni e simulazioni legate a processi industriali. Nel caso specifico si 
decide di avvalersi di tale software poiché è l‟unico del pacchetto Aspen che 
offre la possibilità di dimensionare gli scambiatori di calore a piastre, su Aspen 
Hysys, ad esempio, questo non è possibile. 
Prima di passare alle simulazioni, sono necessari una serie di passaggi 
preliminari per l‟impostazione dei modelli fisico-chimici per il calcolo delle 
proprietà del fluido utilizzato. 
Tra i pacchetti di equazioni disponibili è presente anche il modello REFPROP. 
Esso sarebbe il più adatto per il calcolo delle caratteristiche dei refrigeranti, 
tuttavia questo va integrato col modello Peng-Robinson. Il modello REFPROP 
infatti si riferisce a refrigeranti puri, nel caso specifico invece Aspen considera 
la possibilità che sia presente una, seppur minima, quantità d‟acqua dovuta a 
infiltrazioni o alla non perfetta purezza del refrigerante, col quale quindi andrà a 
formare una miscela. Per tute quelle proprietà riferite alla miscela acqua-
R245fa, occorrerà quindi impostare il modello di calcolo Peng-Robinson, 
anziché quello REFPROP. 
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Figura 32 Impostazione dei modelli di calcolo fisico-chimici su Aspen Plus 
 
La simulazione utilizzerà dei metodi iterativi per il calcolo delle soluzioni dei 
modelli fisico-chimici. Fra quelli disponibili, nel presente lavoro di 
dimensionamento sono stati utilizzati i seguenti : 
Tears Wegstein 
Single design spec. Secanti 
Multiple design specs Broyden 
Tear&design specs Broyden 
Optimization SQP (Standard 
Quadratic Programming) 
 
Dove con “tears” si intendono le variabili di input fornite inizialmente come 
ipotesi al software, dall‟utente.  
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Step successivo consiste nella realizzazione dello schema di processo.  
 
3.4.1 Impianto senza rigeneratore. 
 
Come precedentemente accennato, l‟intenzione è quella di partire da un 
impianto semplice, composto solo da quattro dispositivi fondamentali, 
evaporatore, espansore, condensatore e pompa, per poi passare all‟analisi di un 
sistema più complesso che faccia uso di un rigeneratore. Lo schema iniziale è 
quello riportato in figura, sono evidenziati i valori di temperatura, pressione e 
titolo. 
 
 
Figura 33 Schema reale del processo base simulato su Aspen 
 
 
Un passo molto importante da evidenziare è l‟utilizzo delle funzioni “design” e 
“simulation” offerte dal software.  
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Sarà anzitutto necessario fornire al software stesso alcuni dati fondamentali di 
processo:  
 la portata e la temperatura dell‟acqua in ingresso all‟evaporatore; 
 la portata e la temperatura iniziale del fluido organico all‟evaporatore; 
 la portata e la temperatura iniziale dell‟acqua in ingresso al 
condensatore; 
 valore stimato delle efficienze dell‟espansore (isoentropica e 
meccanica); 
 pressione di mandata, ed efficienze della pompa (meccanica e del 
motore di trascinamento); 
I valori di tali input sono stati ottenuti dai bilanci di massa ed energia eseguiti 
manualmente, imponendo all‟evaporatore e al condensatore un pinch point di 
5°C. Come spiegato in precedenza gli scambiatori a piastre sono in grado di 
lavorare con pinch point molto bassi, rispetto a quelli a fascio tubiero. 
Le caratteristiche del fluido in tutti gli altri punti del ciclo, saranno calcolate 
automaticamente se lo schema è impostato in modo corretto. Con tali dati di 
partenza si può ottenere un primo dimensionamento degli scambiatori di calore, 
lanciando il risolutore del software in condizione di design. Quest‟ultima 
fornisce come risultato degli scambiatori, le cui dimensioni sono quelle 
teoricamente necessarie a realizzare gli scambi termici dell‟impianto. 
Dalla figura 33 si può tra l‟altro constatare che i valori di processo calcolati 
sono praticamente corrispondenti a quelli ottenuti  manualmente, avendo il 
software dimensionato gli scambiatori esattamente necessari. 
Questa fase non è fondamentale, ma semplifica il lavoro. Quando infatti si passa 
alle condizioni di simulation, Aspen Plus richiede in ingresso un file generato su 
Aspen EDR per ogni scambiatore di calore, nel quale occorre specificare alcune 
caratteristiche costruttive delle piastre, con la possibilità di scegliere fra modelli 
messi realmente in commercio dai maggiori produttori (Alfa Laval o Tranter). 
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Se quindi si realizza la fase preliminare di design, si conosceranno già 
orientativamente le caratteristiche che la singola piastra di ognuno degli 
scambiatori dovrebbe avere, restringendo il campo di ricerca della piastra 
giusta, fra quelle disponibili, durante la fase di simulazione ed evitando quindi 
di procedere “a caso”. 
La fase di simulazione consente quindi di verificare il corretto funzionamento 
degli scambiatori commerciali scelti, nel processo da realizzare.  
Prima di lanciare le simulazioni, per ottenere risultati più realistici occorre 
implementare le curve di prestazione dell‟espansore e, possibilmente, anche 
della pompa. Per quanto riguarda l‟espansore, le curve di prestazione sono 
mostrate nei paragrafi precedenti, e vanno inserite punto per punto all‟interno di 
Aspen Plus, mentre per la pompa si sceglie di assegnare un rendimento 
isoentropico costante, senza l‟ausilio di curve di prestazione. 
 
 
Figura 34 Implementazione punto per punto delle curve di prestazione dell’espansore 
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Per lanciare le simulazioni sarà necessario, una volta giunti a questo punto, 
scegliere il modello di piastre da utilizzare per gli scambiatori, che più si 
avvicinino ai risultati forniti dal design.  
Il produttore scelto è la Tranter, una multinazionale statunitense specializzata 
nel settore dell‟impiantistica per scambi termici. Tutti i modelli di scambiatori 
scelti nel presente lavoro appartengono a una serie progettata per utilizzi nel 
settore navale, di seguito si riporta un riepilogo di alcune delle loro 
caratteristiche, ricavate in parte dai cataloghi del produttore e in parte dalle 
informazioni fornite da Aspen EDR. 
 
 
Tipo Connessione 
[mm] 
B 
[mm] 
H 
[mm] 
D 
[mm] 
E [mm] F 
[mm] 
GX-26N 
GC-26N 
GX-42N 
100 
100 
100 
450 
450 
450 
1080 
1080 
1490 
163,5 
163,5 
163,5 
779 
779 
1189 
226 
226 
226 
GX-51N 
GC-51N 
GX-64P 
GX-91P 
150 
150 
150 
150 
585 
585 
626 
626 
1730 
1730 
1910 
2390 
300 
300 
300 
300 
1143 
1143 
1320 
1800 
300 
300 
285 
285 
 
Tabella 4 Dimensioni caratteristiche dei modelli Tranter, fare riferimento alla figura 37 
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Materiale 
piastre 
Massima 
pressione di 
esercizio 
Materiale 
tenute 
Massima 
temperatura di 
esercizio 
AISI 304 
AISI 316 
Titanio 
N  10 bar 
P   16 bar 
S   25 bar 
Nitril 
FPM 
EPDM 
Viton® 
Nitril 140°C 
EPDM 160°C 
FPM 180°C 
 
Tabella 5 Pressioni limite per i vari modelli 
 
 
 
 
Figura 35 Aspetto della serie di scambiatori scelti 
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Per il caso semplice analizzato, senza rigenerazione, i modelli scelti sono i 
seguenti : 
 
Evaporatore Tranter GF-97 
Condensatore Tranter GX-91 
 
 
Le caratteristiche costruttive principali delle piastre scelte sono riepilogate di 
seguito : 
Tipo piastra GF-97 GX-91 
Angolo Chevron (rispetto 
all’orizzontale) [gradi] 
30 32,5 
Distanza orizzontale porte [mm] 380 285 
Distanza verticale porte [mm] 1503 1800 
Spessore piastra [mm] 0,8 0,5 
Passo tra piastra consecutive [mm] 8,8 3,4 
Diametro porte [mm] 216 150 
Larghezza piastra [mm] 635 465 
Area piastra [m
2
] 0,83 0,91 
 
Tabella 6 Dettagli costruttivi dei modelli scelti 
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Le simulazioni restituiscono come risultato tutti i dati di processo e anche un 
file di Aspen EDR per ogni scambiatore, che verrà, se possibile e fisicamente 
realizzabile, opportunamente dimensionato per quanto concerne il numero di 
piastre, in modo tale da soddisfare le esigenze del processo. Nel punto di 
progetto, le caratteristiche degli scambiatori sono riepilogate nelle figure 
seguenti. 
 
 
Figura 36 Condensatore 
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Figura 37 Evaporatore 
 
Un passaggio particolarmente importante è l‟inserimento di un sistema di 
controllo “autocostruito” all‟interno dello schema di processo. Senza tale 
controllo infatti, durante le simulazioni il software dimensiona l‟evaporatore 
senza tenere conto del grado di surriscaldamento desiderato, con l‟unico 
obiettivo di far evaporare in modo certo il fluido. Il risultato è che in alcuni casi 
si ottiene un vapore surriscaldato anche di 20°C rispetto alla temperatura di 
evaporazione, e questo non rientra nelle scelte fatte nella fase preliminare, 
quando il risolutore Excel ha mostrato che l‟efficienza massima si ottiene senza 
surriscaldamento. Per ovviare a tale problema, giacché il software non calcola 
in modo diretto il grado di surriscaldamento, ci si può avvalere dell‟ausilio di un 
blocco calcolatore, come quello evidenziato in figura 38. 
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Figura 38 Sopra si nota lo schema di processo, sotto, in evidenza, il blocco calcolatore (B1) usato 
per il controllo del surriscaldamento 
 
Il controllo del surriscaldamento implementato, funziona come riportato di 
seguito : 
 il calcolatore acquisisce il valore preciso della pressione in uscita dalla 
pompa, nei paragrafi successivi sarà ancora più utile, poiché 
nell‟ottimizzazione in off-design la pressione della pompa varierà, 
determinando diverse temperature di saturazione del fluido organico; 
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 impostando opportunamente Aspen, è possibile far sì che esso si 
avvalga di un foglio di calcolo Excel esterno, all‟interno del quale si 
andrà a implementare il pacchetto CoolProp. In questo modo il blocco 
B2 calcola di volta in volta l‟esatta temperatura di saturazione del 
fluido, alla pressione rilevata; 
 su Aspen si dichiara una variabile da esportare, in questo caso 
denominata DELTA, intendendola come il grado di surriscaldamento 
del fluido; 
 
 
 
Figura 39 Definizione delle variabili nel calcolatore  
 
 
 si interviene poi nei vincoli imponibili alla simulazione, richiamando la 
variabile DELTA calcolata, ed imponendola non superiore ai 5°C. 
 
Figura 40 Imposizione del vincolo alla variabile DELTA 
 
Con questo stratagemma si riesce a ottenere un controllo del grado di 
surriscaldamento durante le simulazioni, dimensionando quindi opportunamente 
gli scambiatori e garantendo un‟efficienza di ciclo accettabile, seppur molto 
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bassa, come accade in tutti i cicli ORC. Le curve di scambio mostrano il 
corretto funzionamento degli scambiatori. 
 
 
Figura 41 Curve di scambio nell’evaporatore 
 
 
Figura 42 Curve di scambio nel condensatore 
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Altro parametro importante per l‟efficienza del ciclo è il grado di 
sottoraffreddamento del fluido in uscita dal condensatore. In questo caso non è 
stato necessario inserire alcun controllo, lo scambiatore scelto ha concesso di 
limitare tale sottoraffreddamento. 
Dai dati mostrati in precedenza si evince tuttavia che si ha a che fare con 
scambiatori dalle dimensioni eccessive se si considerano le esigenze di 
compattezza dell‟impianto.  
Per questa ragione sembra opportuno passare immediatamente al 
dimensionamento di un impianto con rigeneratore, seguendo gli stessi passaggi 
elencati precedentemente.  
 
3.4.2 Impianto con rigeneratore 
 
La fase di design come al solito suggerirà le dimensioni delle piastre 
teoricamente necessarie. In questo caso è stata fatta una piccola forzatura, ossia 
il rigeneratore non ha avuto alcuna progettazione preliminare relativamente al 
pinch point. 
Ci si limiterà a inserire un ulteriore blocco nello schema di processo, 
corrispondente appunto al rigeneratore. A quest‟ultimo occorrerà assegnare dei 
valori di portata, temperatura e pressione di tentativo, ragionevoli, 
semplicemente per consentire al software di calcolare opportunamente i bilanci 
di massa ed energia, dopodiché, nelle iterazioni successive alla prima, i dati del 
rigeneratore tenderanno ad assestarsi su valori corretti e compatibili con 
l‟andamento reale del processo. Di volta in volta si presterà quindi attenzione 
all‟andamento delle curve di scambio, poiché il software, quando messo in 
condizioni di design, non bypassa le soluzioni non fisicamente realizzabili. Ci si 
potrebbe quindi trovare nella condizione non accettabile in cui le curve delle 
due correnti fluide si sovrappongono. 
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Il design definitivo suggerisce la scelta, per le successive simulazioni, di 
scambiatori con dimensioni simili a quelli seguenti : 
Evaporatore Tranter GF-64 
Condensatore Tranter GX-42 
Rigeneratore Tranter GX-64 
 
Occorre fare già da ora una precisazione, la scelta di tali scambiatori deriva da 
alcuni tentativi fatti con piastre fra loro simili. Specialmente per quanto riguarda 
il rigeneratore, esso risulta sovradimensionato nelle superfici di scambio, ma la 
scelta del modello GX-64 è stata obbligatoria. Se si osservano i dati sulle 
pressioni di esercizio massime, riportate in precedenza, si noterà che il modello 
immediatamente più piccolo, il GX-42, non è in grado di tollerare pressioni 
oltre i 10 bar. Avendo nel punto di progetto una pressione di 11,4 bar, è stato 
quindi necessario utilizzare il primo scambiatore capace di tollerare tale valore. 
 
 
Figura 43 Schema del processo rigenerativo realizzato su Aspen Plus  
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La simulazione con acqua a 150°C, fornisce i valori mostrati nella figura 45. 
Anche in questo caso è necessario mantenere l‟utilizzo del blocco B2, per il 
controllo del grado di surriscaldamento. 
Tipo piastra GX-42 GX-64 
Angolo Chevron (rispetto 
all’orizzontale) [gradi] 
32,5 32,5 
Distanza orizzontale porte [mm] 226 285 
Distanza verticale porte [mm] 1189 1320 
Spessore piastra [mm] 0,5 0,5 
Passo tra piastra consecutive [mm] 3,8 3,4 
Diametro porte [mm] 100 150 
Larghezza piastra [mm] 346 465 
Area piastra [m
2
] 0,44 0,64 
 
Tabella 7 Caratteristiche costruttive principali delle piastre scelte 
 
 
 Le curve di scambio sono di seguito riportate. 
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Figura 44 Curve di scambio nel condensatore 
 
 
 
Figura 45 Curve di scambio nell’evaporatore 
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Si nota come il pinch point sia particolarmente ridotto, come generalmente ci si 
aspetta da uno scambiatore a piastre, i dati imposti dai calcoli manuali, relativi a 
un pinch point di 5°C, sono stati ulteriormente migliorati in seguito alla scelta 
degli scambiatori reali, probabilmente anche a causa delle dimensioni 
leggermente maggiorate rispetto al design rigoroso. 
Sarebbe opportuno riuscire a mantenere un piccolo margine di 
sottoraffreddamento, dell‟ordine di 2-3°C, nei grafici mostrati questo non 
accade, ma lo si può ottenere agendo sulle variabili della simulazione, 
imponendo un vincolo sulla temperatura del R245fa in uscita dal condensatore. 
E‟ molto importante riuscire a non imporre un numero eccessivo di vincoli alla 
simulazione, il processo sarebbe troppo rigido e il software faticherebbe a 
dimensionare correttamente tutti gli scambiatori. 
Gli scambiatori scelti, dimensionati dal software in base alle esigenze del 
processo, sono i seguenti : 
 
Figura 46 Evaporatore 
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Figura 47 Rigeneratore 
 
 
Figura 48 Condensatore 
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Come già accennato, il rigeneratore potrebbe avere dimensioni ancora più 
ridotte. Considerando che il software non tiene conto delle pressioni massime di 
esercizio dei dispositivi, ma verifica soltanto il corretto funzionamento 
termofluidodinamico, si constata che se si riuscisse a individuare uno 
scambiatore delle stesse dimensioni del condensatore, ma in grado di sopportare 
pressioni anche superiori ai 15 bar, questo potrebbe essere usato come 
rigeneratore. 
Prendendo in considerazione i risultati dei due casi, con e senza rigeneratore, 
nel punto di progetto, di seguito si riepilogano alcuni valori di interesse. 
La tabella 8 evidenzia come l‟efficienza del ciclo con rigeneratore sia 
decisamente migliore,  la potenza invece raggiunge un valore solo leggermente 
più elevato.  
Le differenze fra gli altri valori misurati sono probabilmente adducibili 
all‟andamento della convergenza nelle simulazioni effettuate, con un numero di 
iterazioni più elevato si riuscirebbe ad avvicinare maggiormente i valori che si 
presuppone rimangano invariati fra i due casi. 
La portata d‟acqua al condensatore, nel caso con rigeneratore è 
comprensibilmente più bassa, dovendo smaltire una quantità di calore inferiore. 
La potenza scambiata dal rigeneratore è circa 1/10 di quella scambiata al 
condensatore. 
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Tabella 8 Dati a confronto, con e senza rigeneratore 
 
Caso senza 
rigeneratore, punto 
di progetto 
Condensatore Evaporatore 
Carico termico 
[kW] 
107 117,4 
Area di scambio 
richiesta [m
2
] 
17,29 37,35 
Area di scambio 
effettiva [m
2
] 
17,29 37,35 
Numero piastre 21 47 
Coefficiente di 
scambio termico 
medio * 
   ⁄
+ 
747 149 
ΔT medio 
logaritmico 
8,2 20,7 
Tabella 9 Dati sugli scambiatori, senza rigeneratore 
Variabile Senza rigeneratore Con rigeneratore 
Potenza netta [kW] 8,5 9,2 
Efficienza 0,08 0,097 
Portata R245fa [kg/s] 0,52 0,53 
Velocità rotazione 
[rpm] 
2300 1964 
Pressione [bar] 11 11,8 
Potenza assorbita dalla 
pompa [kW] 
0,8 0,87 
Portata acqua 
condensatore [kg/s] 
1,2 0,85 
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Caso con 
rigeneratore, 
punto di 
progetto 
Condensatore Evaporatore Rigeneratore 
Carico termico 
[kW] 
97,14 107,4 13,6 
Area di scambio 
richiesta [m
2
] 
32,8 28,7 24,9 
Area di scambio 
effettiva [m
2
] 
33 28,8 25 
Numero piastre 77 47 41 
Coefficiente di 
scambio 
termico medio 
* 
   ⁄
+ 
469 331 151,3 
ΔT medio 
logaritmico 
6,3 1,3 3,6 
 
Tabella 10 Dati sugli scambiatori, caso con rigeneratore 
 
Ulteriore passo in avanti nel dimensionamento dell‟impianto, consiste nel 
verificare il suo comportamento fuori dalle condizioni di progetto. Sarà 
importante confrontare l‟andamento dei valori caratteristici nelle due 
configurazioni impiantistiche. 
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3.4.3 Simulazioni in condizioni off-design 
 
Stabilito il funzionamento dell‟impianto nel punto di progetto, occorre 
verificarne il comportamento in off-design. Partendo dall‟ipotesi che l‟acqua 
calda provenga da un WHR o da un impianto solare, sarà importante 
individuare un range entro il quale la temperatura dell‟acqua stessa potrebbe 
variare.  
L‟idea è quella di realizzare un sistema particolarmente flessibile, in grado di 
individuare autonomamente, mediante un controllo automatico, un nuovo punto 
di funzionamento nel momento in cui la temperatura del fluido termovettore 
dovesse spostarsi da quella di progetto (150°C). In tal modo sarebbe possibile 
ipotizzare l‟accoppiamento di tale impianto anche ad altri sistemi per il 
riscaldamento dell‟acqua, che siano in grado di fornirla a temperature maggiori 
o minori di quella prevista. 
Il range individuato deriva da considerazioni empiriche. 
Si ipotizza che la temperatura possa variare di un ±15% rispetto al punto di 
progetto, pertanto l‟intervallo individuato sarà 130÷170°C. In queste condizioni 
bisogna puntare a far si che l‟impianto riesca a fornire le massime prestazioni 
possibili, quindi andrà implementata un‟ottimizzazione che, variando alcuni dei 
parametri fondamentali del ciclo, consenta di ottenere la massima potenza. Il 
sistema di controllo in questi casi può basarsi su tre tipi di logiche diverse: 
 sliding pressure, una volta fuori dalle condizioni di progetto, il sistema 
di controllo provvederà a variare la pressione in uscita dalla pompa, al 
fine di individuare un nuovo punto di funzionamento che massimizzi la 
potenza; 
 sliding velocity, il sistema di controllo provvederà a variare la velocità 
di rotazione dell‟espansore, al fine di regolare la portata di fluido 
organico circolante nell‟impianto; 
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 sliding pressure-sliding velocity, si tratta di un controllo combinato, nel 
quale varieranno sia la pressione in uscita dalla pompa, che la velocità 
di rotazione dell‟espansore. 
Per  un‟idea ulteriore delle differenze fra i due casi, con e senza rigeneratore, 
questi sono stati paragonati in off-design con il controllo combinato sliding 
pressure-sliding velocity. 
I parametri impostati nell‟ottimizzatore sono riepilogati di seguito: 
Variabile manipolata Range 
Pressione pompa [bar] 8÷15 
Velocità rotazione espansore 
[rpm]  
500÷3000 
Portata acqua condensatore 
[kg/s] 
0,2÷1,5 
 
La tabella mostra che, tra i parametri manipolati, è stata inserita anche la portata 
d‟acqua al condensatore. Questa scelta è indispensabile, visto che la portata nel 
punto di progetto sarebbe difficile da adattare alle condizioni off-design. 
I grafici seguenti mostrano il confronto fra i due impianti, con e senza 
rigeneratore, con un controllo sliding pressure-sliding velocity.  
L‟efficienza globale nel caso senza rigeneratore è superiore, nonostante le due 
curve abbiano un andamento molto simile. A un aumento della temperatura 
dell‟acqua all‟evaporatore, corrisponde un aumento dell‟efficienza 
dell‟impianto.  
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Grafico 7 Andamento dell’efficienza per i due impianti, controllo sliding pres.-sliding vel 
 
La potenza dei due tipi di impianto non risulta invece particolarmente 
differente, nell‟impianto con rigeneratore è lievemente superiore, ma nel punto 
di progetto i valori sono sostanzialmente uguali. Come già accennato in 
precedenza, se si osserva la portata d‟acqua al condensatore, essa è inferiore nel 
caso con rigeneratore, dovendo smaltire una quantità inferiore di calore. La 
pressione invece si attesta su valori superiori in tutte le condizioni off-design 
per il caso con rigeneratore, mentre coincide per i due impianti nel punto di 
progetto. 
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Grafico 8 Andamento della potenza per i due impianti, controllo sliding pres.-sliding vel 
 
 
 
Grafico 9 Portata d’acqua al condensatore per i due impianti, controllo sliding pres.-sliding vel 
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Grafico 10 Pressione per i due impianti, controllo sliding pres.-sliding vel 
 
Il comportamento dell‟impianto in condizioni off-design evidenzia come al 
crescere della temperatura dell‟acqua in ingresso all‟evaporatore, le prestazioni 
dell‟impianto tendono ad aumentare sia in termini di efficienza che di potenza, a 
patto che il grado di surriscaldamento del fluido sia mantenuto sempre su valori 
molto bassi, minori di 5°C. 
Tabella 11 Riepilogo dati principali in seguito al confronto, controllo sliding pres.-sliding vel 
Gli step affrontati fino a ora delineano quindi la convenienza di un impianto con 
rigeneratore, dimensionato opportunamente per un range di potenze da 6,3÷12 
T acqua (°C) 
Efficienza Potenza (kW) 
Senza Rigen. Con Rigen. Senza Rigen. 
Con 
Rigen. 
130 0,068 0,093 5,3 6,3 
140 0,075 0,095 6,7 7,8 
150 0,08 0,097 8,5 9,0 
160 0,082 0,098 10,2 10,4 
170 0,084 0,1 11,3 12,0 
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kW. Per questa ragione si decide di effettuare un confronto con tutte e tre le 
diverse strategie di controllo, nel solo caso con rigeneratore, visto che 
l‟impianto finale avrà tale configurazione. I risultati sono riepilogati di seguito. 
 
 
Grafico 11 Andamento dell’efficienza con le tre strategie di controllo, caso con rigeneratore 
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Grafico 12 Andamento della potenza con le tre strategie di controllo, caso con rigeneratore 
 
Il sistema di controllo combinato offre efficienze più elevate, mentre le potenze 
in tutti e tre i casi rimangono sostanzialmente invariate. 
Si ribadisce che i tre tipi di controllo sono stati effettuati solo sul caso con 
rigeneratore, considerando il fatto che, in questo caso, offre un‟efficienza 
decisamente superiore, dunque in un‟ottica di realizzazione effettiva 
dell‟impianto, esso sarebbe quello a cui puntare.  
Si tratta ora di proseguire nella progettazione di tutti i componenti ausiliari 
necessari, tubazioni, valvole, scelta della pompa, e di realizzare un piccolo 
layout di riferimento in 3D, per minimizzare l‟ingombro dell‟impianto 
completo. 
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4 Progettazione. 
 
4.1 Tubazioni e perdite di carico distribuite. 
 
La scelta delle tubazioni è importante sotto molti punti di vista.  
Occorre tenere conto del lato fluidodinamico del problema, per far sì che le 
perdite di carico siano minime, e allo stesso tempo ridurre il rumore causato 
dallo scorrimento ad alta velocità del fluido nelle tubazioni. 
Nel lavoro di progettazione svolto è stata posta particolare attenzione alle 
perdite di carico distribuite. La formula generale per il loro calcolo è di seguito 
riportata (Doninelli): 
     
 
 
   
  
 
  (16) 
dove 
 r = perdita di carico unitaria, [Pa/m] 
 Fa = fattore di attrito, adimensionale 
 D = diametro interno del condotto, [m] 
 ρ = massa volumica del fluido, [kg/m3] 
 v = velocità media del fluido, [m/s] 
 
In tale formula, l‟unico parametro difficile da determinare è il fattore di attrito 
Fa. 
Esso dipende: 
 dalle dimensioni e dalla rugosità del condotto; 
 dal modo in cui scorre il fluido. 
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In particolare, per quanto riguarda il secondo punto, Fa varia in relazione al 
regime di moto del fluido che, come noto, può essere: 
 laminare, quando le particelle del fluido percorrono traiettorie ordinate 
e fra loro parallele; 
 turbolento, quando le particelle del fluido si muovono in modo 
irregolare, seguendo traiettorie tortuose; 
 transitorio, allorché il flusso si presenta incerto e instabile, né 
chiaramente laminare, né chiaramente turbolento. 
Questi tre tipi di comportamento del fluido sono identificabili mediante il 
numero di Reynolds, anch‟esso ben noto nella fluidodinamica, e calcolabile 
come segue : 
   
   
 
  (17) 
Dove 
 D = diametro interno del condotto, [m] 
 v = velocità media del flusso, [m/s] 
 ν = viscosità cinematica del fluido, [m2/s] 
Noto tale parametro adimensionale, generalmente i tre tipi di moto elencati 
precedentemente si distinguono come segue : 
 laminare per Re<2000; 
 transitorio per 2000≤Re≤2500; 
 turbolento per Re>2500. 
Le perdite di carico nell‟impianto saranno valutate nella condizione più gravosa 
dal punto di vista della pressione, cioè con acqua in ingresso all‟evaporatore a 
170°C. 
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Nel regime laminare (o regime di Poiseuille), il coefficiente di attrito Fa 
dipende solo dal numero di Reynolds ed é esprimibile mediante l‟equazione: 
   
  
  
  (18) 
Nelle normali applicazioni termotecniche il regime laminare si riscontra negli 
impianti a circolazione naturale, con velocità molto basse, oppure in quelli che 
convogliano oli combustibili, a causa delle loro elevate viscosità. 
Nel regime turbolento il fattore di attrito Fa dipende non solo dal numero di 
Reynolds (come nel caso del moto laminare), ma anche dalla configurazione 
geometrica del condotto e dallo stato della sua superficie interna. 
In un condotto circolare, tale dipendenza è esprimibile con la formula di 
Colebrook, riportata di seguito. 
 
     
      (
 
     
 
    
        
) (19) 
 
Oltre alle grandezze già definite in precedenza, il fattore k rappresenta la 
rugosità del condotto espressa in metri. 
Tale formula, come evidente, non è di facile utilizzo. Il valore di Fa è espresso 
implicitamente, e quindi risulta determinabile solo con procedimenti di calcolo 
iterativi. 
Nella pratica si ricorre a relazioni meno complesse, che in genere sono derivate 
dalla stessa formula di Colebrook, con semplificazioni ottenute limitando il suo 
campo di validità. 
Alcune formule sono state ricavate nei casi in cui il fluido circolante sia acqua a 
una temperatura massima di circa 95°C (Doninelli). Nel caso in questione, dove 
il fluido ha caratteristiche di viscosità dinamica simili a quella dell‟acqua 
almeno in ordine di grandezza, sono state riutilizzate le stesse formule 
approssimate.  
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Pertanto, facendo riferimento al regime turbolento, per il calcolo del numero di 
Fanning, si identificano tre casi : 
 tubi a bassa rugosità (comprendenti quelli in rame o in materiale 
plastico); 
 tubi a media rugosità (nel range 0,02mm÷0,09mm, è il caso degli acciai 
commerciali, come acciaio zincato, nero e dolce; 
 tubi a elevata rugosità (nel range 0,2mm÷1mm, è il caso di tubi 
incrostati o corrosi internamente). 
Per l‟impianto realizzato si scelgono tubazioni in acciaio, pertanto i calcoli 
saranno eseguiti considerando una rugosità media. In queste condizioni il 
numero di Fanning si approssima come segue : 
 
                      (20) 
 
Con queste premesse, i calcoli effettuati evidenziano i risultati riepilogati nelle  
tabelle. 
 
 
R1 R2 R3 R4 R5 R7 
Portata 
[kg/hr] 
2453 2453 2453 2453 2453 2453 
Portata 
[l/min] 
33,72 499,75 2860,49 31,71 2568,7 31,79 
Portata 
[m
3
/s] 
0,00056
2 
0,00833 0,04767 0,00053 0,04281 0,00053 
Diametro 
tubi [m], 
acciaio 
Fe360 
0,05 0,05 0,08 0,025 0,08 0,05 
Asezione 
[m
2
] 
0,00196 0,00196 0,00503 0,000491 0,00503 0,00196 
Velocità 
[m/s] 
0,286 4,242 9,485 1,077 8,517 0,27 
 
Tabella 12 Riepilogo dati strutturali nelle varie sezioni dell’impianto 
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Sez. 
ciclo 
Visc. 
dinamica 
[KPa*s] 
(170°C) 
Viscosità 
cinematica 
[m
2
/s] 
Densità 
[Kg/m
3
] 
T [K] P 
[bar] 
Re N° di 
Fanning 
R1 0,00025 0,00021 1219,67 340,15 15 209,28 0,31 
R2 1,42E-05 0,00018 81,35 391,15 15 3634,33 0,037 
R3 0,00022 0,015 14,68 351,15 3 95,19 0,67 
R4 0,00033 0,00026 1288,16 316,15 3 416,98 0,15 
R5 0,00032 0,019 16,78 319,15 3 44,54 1,44 
R7 0,00033 0,00026 1290,87 316,85 15 158,40 0,40 
 
Tabella 13 Riepilogo dati fluidodinamici nelle diverse sezioni dell’impianto 
 
Occorre fare alcune precisazioni sulle sezioni del ciclo alle quali le tabelle si 
riferiscono : 
 R1, sezione tra l‟uscita del rigeneratore e l‟ingresso dell‟evaporatore; 
 R2, sezione tra l‟uscita dell‟evaporatore e l‟ingresso dell‟espansore; 
 R3, sezione tra l‟uscita dell‟espansore e l‟ingresso caldo del 
rigeneratore; 
 R4, sezione tra l‟uscita del condensatore e l‟ingresso della pompa; 
 R5, sezione tra l‟uscita calda del rigeneratore e l‟ingresso del 
condensatore; 
 R7, sezione tra l‟uscita della pompa e l‟ingresso freddo del rigeneratore. 
Per ottenere alcuni dei dati presenti in tabella(13), servono chiaramente degli 
input come ad esempio il diametro dei tubi riportati in tabella (12). 
Il valore del diametro dei tubi viene scelto tra quelli disponibili in commercio, 
valutando che non determini velocità di scorrimento troppo basse o troppo 
elevate. In linea generale se si mantenesse un tubo dello stesso diametro delle 
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porte di ingresso e uscita degli scambiatori (100mm÷150mm), le velocità di 
scorrimento del fluido sarebbero eccessivamente ridotte. Per questa ragione è 
opportuno optare per diametri ridotti, utilizzando in corrispondenza delle flange 
di ingresso e uscita di tutti i dispositivi, delle cosiddette riduzioni concentriche, 
ossia dei raccordi che consentono di accoppiare sezioni con diametro differente. 
Le riduzioni scelte sono normate, secondo normativa EN10253, e sono 
anch‟esse in acciaio. 
In questo modo si riuscirà a garantire velocità accettabili, senza tuttavia 
superare un valore ragionevole, in questo caso stimato dall‟autore in circa 10 
m/s. I diametri scelti, e le conseguenti velocità, determinano un numero di 
Reynolds che evidenzia un moto laminare in tutte le sezioni dell‟impianto, 
eccetto per R2, cioè quella che convoglia il vapore dall‟uscita dell‟evaporatore 
verso l‟ingresso all‟espansore. In essa il moto è discretamente turbolento. 
 
 
Figura 49 Struttura della riduzione concentrica 
 
 
 
Alla luce di queste scelte, le perdite di carico distribuite, sono riepilogate di 
seguito in tabella 14. 
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Tabella 14  
 
Per il calcolo delle perdite di carico in Pascal, è necessario fare una prima 
ipotesi approssimativa sulla lunghezza delle varie tubazioni, immaginando un 
layout di impianto. Il valore delle perdite è particolarmente ridotto, dati gli 
scarsi ingombri dell‟impianto e quindi la lunghezza ridotta delle tubazioni. Per 
precisione ulteriore, andrebbero calcolate anche le perdite di carico concentrate, 
ma in questa sezione, come prima approssimazione si decide di tralasciarle 
essendo pochi i punti nei quali si possono manifestare. 
Relativamente alle tubazioni, i produttori spesso non fanno cenno alle pressioni 
massime tollerabili dal tubo, pur trattandosi di acciaio, quindi un materiale che 
con piccoli spessori dovrebbe essere perfettamente in grado di resistere a 
pressioni dell‟ordine dei 10 bar, si decide di effettuare quindi una stima 
elementare della resistenza delle tubazioni. 
 R1 R2 R3 R4 R5 R7 
Perdita di 
carico 
[Pa/m] 
305,5 536,9 5548,2 4584,6 10931,7 379,8 
Perdita di 
carico [Pa] 
611,0 536,9 5548,2 4584,6 13118,0 835,5 
Perdita di 
carico 
[bar] 
0,00604 0,00531 0,0549 0,0453 0,13 0,00826 
Lunghezza 
tubi [m] 
2 1 1 1 1,2 2,2 
Spessore 
tubi (m) 
0,0039 0,0039 0,0032 0,0034 0,0032 0,0039 
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Ipotizzando di utilizzare tubazioni con acciaio commerciale classico, del tipo 
Fe360, si conosce in partenza la resistenza a snervamento, pari a σsn=235Mpa. 
Partendo da tale valore, ipotizzando un coefficiente di sicurezza col quale far 
lavorare l‟acciaio, si può verificare quale sarà lo spessore minimo necessario 
per il tubo. 
CS≥2  
  
 ⁄
 
    
      
 
  
    
  
  
   
 
  
    
 
(      
  
  (21) 
Dove  
 Pi è la pressione interna al tubo; 
 Pe è la pressione esterna relativa, se c‟è solo quella atmosferica, si 
considera nullo il valore; 
 Ri è il raggio interno; 
 Re è il raggio esterno; 
 r identifica il raggio del tubo al quale si sta verificando. 
A partire dalla tensione equivalente massima, in questo caso si può effettuare la 
semplificazione seguente,   
        |     |  
   
 
  
    
      (22) 
Dunque, sapendo che 
   
       
   
    (23) 
Da quest‟ultima relazione, l‟unica incognita sarà il raggio interno del tubo, e 
dunque lo spessore.  
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Con queste relazioni si può fare un verifica a resistenza approssimativa, giacché 
non si sta tenendo conto degli effetti della temperatura, che rimane comunque 
molto bassa per un materiale come l‟acciaio. Si può constatare eseguendo i 
calcoli per i diametri scelti che, con le pressioni in gioco, per l‟acciaio, affinché 
lavori con un CS=2, sono sufficienti spessori irrisori, dunque le tubazioni scelte 
resisteranno. 
 
4.2 Scelta della pompa 
 
Differentemente dall‟espansore, che è stato ben identificato anche nel 
comportamento, per la pompa si è adottata in precedenza, nelle simulazioni, 
un‟approssimazione del suo funzionamento, senza conoscerne pienamente le 
caratteristiche. L‟idea sulla quale si è basata questa scelta, è quella di partire da 
un‟ipotesi di rendimento della pompa medio-basso, verificando in modo 
cautelativo il funzionamento dell‟impianto. Una volta realizzate le simulazioni, 
si procede alla scelta della pompa stessa fra i cataloghi dei produttori. 
Per la sua scelta occorre verificare alcuni punti importanti: 
 prevalenza necessaria nell‟impianto; 
 NPSHav≥NPSHreq per evitare di incorrere nella cavitazione. 
La prevalenza necessaria può essere verificata in due modi, manualmente, o 
all‟interno delle simulazioni Aspen, dove viene fornita. In questo modo si riesce 
anche ad avere un piccolo riscontro della correttezza delle simulazioni stesse. 
La prevalenza in via approssimata può essere ottenuta come segue: 
  
  
  
  (24) 
Dove ΔP è il salto di pressione fra monte e valle della pompa. Nelle condizioni 
di massimo carico, off-design, la pressione massima richiesta si aggira intorno 
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ai 15 bar, dunque il salto di pressione tra monte e valle della pompa è di circa 
12 bar. Considerando una densità dell‟ R245fa liquido pari a circa 1200kg/m3, 
questo equivale a una prevalenza ci circa 100 m di colonna d‟acqua. Il software 
Aspen, restituisce infatti nelle stesse condizioni una prevalenza di circa 96 metri 
di colonna d‟acqua. 
Altro dato molto importante da verificare, al fine di evitare la cavitazione, è la 
disuguaglianza degli NPSH. Quello disponibile nel circuito viene fornito dal 
software, e risulta NPSHav=1,3 m. di colonna d‟acqua. Occorre a questo punto 
individuare una pompa che abbia un Net Positive Suction Head richiesto 
inferiore a quello disponibile. 
Il produttore scelto è la Lowara, azienda leader nel settore. Il dispositivo è una 
elettropompa centrifuga multistadio, con 19 giranti in serie, di diametro ridotto, 
modello 3HM19. 
 
Figura 50 Pompa scelta per l’impianto 
 
 
Dal catalogo fornito dal produttore si può verificare che la pompa, col regime di 
portata necessario, è in grado di fornire una prevalenza di circa 130 m. di 
colonna d‟acqua, quindi sufficientemente superiore a quella necessaria. 
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Figura 51 Dati del produttore, dal catalogo Lowara 
 
 
Inoltre, lo stesso produttore fornisce il grafico relativo all‟NPSHreq, di seguito 
riportato. 
 
Figura 52 Grafico NPSHreq fornito da Lowara per la pompa scelta 
 
La portata massima nell‟impianto, si aggira intorno ai 30 l/min. L‟NPSH della 
pompa, nelle condizioni fornite, è pari a 1 m. di colonna d‟acqua. Dunque la 
disuguaglianza NPSHav≥NPSHreq risulta verificata. La pompa verrà poi 
adoperata con un motore elettrico trifase, per ottenere un miglior accoppiamento 
con l‟inverter. 
Di seguito  sono riepilogati i parametri principali descritti, nelle condizioni di 
massimo carico per la pompa. 
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Modello Lowara 3HM19 
Efficienza media 0,6 
Prevalenza necessaria 
[m.c.acqua] 
100 
Prevalenza fornita [m.c.acqua] 130 
NPSHav [m.c.acqua] 1,3 
NPSHreq  [m.c.acqua] 1 
Modello motore elettico Motore trifase PLM90HM../322 E3 
Consumo max motore elettrico 
[kW] 
2 
 
Tabella 15 
 
4.3 Valvole, accumuli e altri dispositivi ausiliari. 
 
L‟impianto oltre che funzionante, deve essere considerato anche sicuro e 
affidabile. Per questa ragione occorre prevedere l‟inserimento lungo tutte le 
tubazioni di opportune valvole e di alcuni serbatoi di accumulo. 
 Valvole; 
Si decide di rendere escludibile ognuno dei principali dispositivi 
presenti, per questa ragione a monte e a valle di essi verrà inserita 
un‟opportuna valvola a sfera. Per la scelta di quest‟ultima è necessario 
verificare che tolleri la pressione in gioco, a una data temperatura. I 
produttori generalmente forniscono le curve caratteristiche della 
valvola, relative all‟andamento della pressione tollerata in relazione alla 
temperatura. Nel caso in questione, per le zone ad alta pressione (R1, 
R2, R7) si sceglie la valvola ValvoInd VK20109, la cui caratteristica di 
funzionamento è riportata di seguito. 
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Figura 53 Valvola a sfera scelta e relativa caratteristica, per le zone ad alta pressione 
 
Nelle sezioni a bassa pressione (R3, R4, R5) non occorre individuare 
valvole particolarmente resistenti, pertanto si installano valvole a sfera 
modello ValvoInd VK100, facendo attenzione al diametro delle sezioni 
di ingresso e uscita, affinché siano facilmente accoppiabili con le 
tubazioni.  
Si cercherà inoltre di rendere bypassabili alcune sezioni dell‟impianto, 
per rimediare a particolari condizioni di emergenza, per questa ragione 
si inserisce una valvola a tre vie a valle dell‟espansore (sezione R3), che 
comunichi con un‟atra posta a monte del condensatore (sezione R5), 
consentendo di bypassare il rigeneratore. Una ulteriore valvola a tre vie 
sarà utilizzata per il sistema di inserimento del fluido all‟interno 
dell‟impianto, a monte della pompa (sezione R4). 
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Figura 54 Valvola a sfera per bassa pressione e relativa caratteristica 
 
 
 
Figura 55 Valvole a tre vie per il bypass del rigeneratore 
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Ulteriori valvole da inserire, molto importanti, sono quelle di sicurezza. 
Si tratta di valvole che è possibile tarare su una pressione di riferimento, 
che procederanno allo scarico di una portata di fluido nel caso questa 
pressione venisse superata. Le valvole di sicurezza sono poste a valle 
della pompa, e altre due, ridondanti, a valle dell‟evaporatore. 
In quest‟ultimo caso gli step di sicurezza saranno quindi due. 
In un caso la sovrappressione, misurata da un pressostato, determinerà 
l‟apertura automatica di un circuito di bypass collegato alla sezione a 
valle dell‟espansore, nella quale la valvola di sicurezza convoglierà una 
portata di fluido, opportunamente laminato, allo scopo di ridurre la 
pressione dell‟impianto. Nel secondo caso, che corrisponde a una 
situazione limite, la sovrappressione fa scattare la seconda valvola, la 
quale andrà a consentire il passaggio di una portata di fluido all‟interno 
di un accumulo, al fine di ridurre la pressione nel circuito principale. La 
ragione dello scarico all‟interno di un accumulo è abbastanza 
immediata, cioè, se l‟impianto si trova in uno spazio chiuso, con la 
possibilità che sia presente un operatore in prossimità delle tubazioni, lo 
scarico in ambiente dell‟R245fa rischierebbe di causare infortuni dovuti 
al getto a pressione e temperatura elevata, o alla sua tossicità. Sarebbe 
inoltre uno spreco di materiale e dunque un costo aggiuntivo. 
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Figura 56 Valvola di sicurezza a valle della pompa 
 
 
Figura 57 Valvole di sicurezza a valle dell’evaporatore 
 
Nella tabella 16 sono riepilogate le valvole utilizzate. 
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Sezione impianto Valvola sfera Valvola a tre vie Valvola di 
sicurezza 
R1 ValvoInd 
VK20109 
________ ________ 
R2 ValvoInd 
VK20109 
________ Nuova General 
Instruments G20/S 
R3 ValvoInd 
VK10011 
ValvoInd 
VK15611 
_______ 
R4 ValvoInd 
VK10006 
ValvoInd 
VK15606 
_______ 
R5 ValvoInd 
VK10011 
ValvoInd 
VK15609 
_______ 
R7 ValvoInd 
VK20109 
_______ Nuova General 
Instruments G20/S 
 
Tabella 16 Riepilogo delle valvole utilizzate 
 
 Accumuli; 
Gli accumuli inseriti sono principalmente due, uno a valle 
dell‟evaporatore e uno a valle del condensatore. Il loro inserimento, 
specialmente per quanto riguarda quello relativo al vapore, servirà a 
garantire una certa inerzia dell‟impianto in caso di malfunzionamenti. 
Gli scambiatori a piastre infatti hanno una bassissima inerzia termica, a 
causa della loro struttura, dunque l‟assenza, anche per tempi brevi, di 
una fonte di energia termica, ne determinerà un malfunzionamento. 
Discorso simile si applica all‟accumulo a valle del condensatore, oltre 
che per ragioni termiche, può essere utile inserirlo poiché consentirà di 
fornire un‟opportuna portata in ingresso alla pompa in caso di carenze 
improvvise, evitando guasti. 
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Il dimensionamento degli accumuli si potrebbe ottenere da simulazioni 
in funzione del tempo, ma, nel caso in questione, per avere almeno 
un‟idea iniziale degli ingombri, si è scelto di dimensionare un accumulo 
con delle approssimazioni. Riferendosi agli scambiatori (evaporatore e 
condensatore) si immagina di costruirli a fascio tubiero e si dimensiona 
un accumulo di volume pari a quello del fluido organico che sarebbe 
contenuto nel relativo scambiatore a fascio tubiero. 
 Torre di raffreddamento; 
L‟acqua che circola nel condensatore sarà ovviamente soggetta a un 
aumento di temperatura nel tempo, specialmente durante la stagione 
estiva. Per garantire che la sua temperatura iniziale sia pressoché 
costante, occorre adottare una piccola torre di raffreddamento, non 
potendo ricorrere ad accumuli d‟acqua. In quest‟ultimo caso infatti, le 
elevate quantità di calore da smaltire renderebbero necessario un 
elevato volume d‟acqua nell‟accumulo, e inoltre in periodi 
relativamente prolungati, la temperatura dell‟acqua stessa tenderebbe 
inesorabilmente a salire, facendo calare le prestazioni dell‟impianto. 
 Sistema di estrazione o di inserimento iniziale del fluido; 
Per inserire il fluido nell‟impianto è importante riuscire a innescare 
correttamente la pompa. Per raggiungere questo obiettivo si adotta il 
seguente sistema: 
o Si collega mediante una valvola un piccolo compressore 
volumetrico del tipo oil free, al serbatoio di accumulo a valle 
dell‟evaporatore. La tipologia oil free è importante perché in 
questo modo si evita di contaminare il fluido organico nel caso 
lo si debba estrarre una volta avviato l‟impianto. Attivando il 
compressore, questo inizierà a estrarre il fluido, facendo il 
vuoto all‟interno dell‟impianto, convogliandolo, una volta 
passato all‟interno di un degasatore, in un piccolo serbatoio di 
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accumulo.  
Se si sta procedendo al primo inserimento del fluido, una volta 
generato il vuoto nell‟impianto, mediante la valvola posta a 
monte della pompa, si procede al collegamento del serbatoio in 
pressione col quale viene fornito l‟R245fa dai produttori. 
Sfruttando il ΔP il fluido entrerà in circolo e la pompa sarà in 
grado di avviarsi. 
 
 
   
 
Figura 56 Sistema di inserimento ed estrazione del fluido 
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4.3 Schema di processo 
 
Alla luce di quanto precedentemente riportato, lo schema di processo globale  
dell‟impianto è il seguente. 
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4.4 Costi 
 
La gestione dei costi in questo genere di impianti può essere spesso 
problematica, infatti la loro applicazione su piccola scala spesso contrasta con 
una spesa eccessiva per l‟acquisto dei dispositivi necessari. 
Nel presente lavoro una riduzione sensibile dei costi si è ottenuta grazie 
all‟adozione degli scambiatori a piastre. Sebbene il loro dimensionamento con 
un ciclo ORC non sia stato banale, alla luce del fatto che le simulazioni offrono 
risultati incoraggianti, si può affermare che l‟adozione di questi dispositivi ha 
permesso la realizzazione di un impianto discretamente sostenibile. Di seguito 
si potrà leggere un riepilogo dei costi principali da sostenere per la costruzione 
del prototipo esposto nel presente lavoro. 
Tubazioni 
Costo 
[$/m] 
Peso 
[kg/m] 
Lunghezz
a [m] 
Costo [$] Peso [kg] 
1" 10 2,5 1 10 2,5 
2" 15 5,2 5,2 78 27,04 
3" 20 8,6 2,2 44 18,92 
Totale 45 16,3 8,4 132 48,46 
 
Tabella 17 
 
Valvole 
Costo [$] 
cad. 
Numero Costo [$] 
ValvoInd 
SerieVK100 
30 5 150 
ValvoInd 
SerieVK201 
50 8 400 
ValvoInd 
SerieVK156 
40 3 120 
Totale 
  
670 
 
Tabella 18 
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Dispositivo Costo 
[$] 
Peso [Kg] 
Evaporatore 3700 122 
Rigeneratore 3700 127 
Condensatore 3800 128 
Pompa 350 25 
Espansore 4000 20 
Valvole 670 10 
R245fa 1800 ------ 
Pompa per vuoto 100 2 
Tubazioni 132 50 
Totale 18252 484 
 
Tabella 19 
 
A questi costi occorrerà aggiungerne alcuni che saranno più chiari solo in fase 
esecutiva, contattando singolarmente le aziende che distribuiscono i vari 
dispositivi. In letteratura si considera che il costo di installazione incida per 
circa l‟11% sul costo totale dell‟impianto, quindi assumendo un costo totale che 
si aggirerà intorno ai 23000 $, una volta installato, si può prevedere una spesa di 
circa 26000 $ ( (Lemmens, 2016).  
Per avere un‟idea su tale costo, basti pensare che per riuscire a produrre 13 kW 
di picco con un impianto fotovoltaico occorre una spesa chiavi in mano di circa 
32000 $, ma la superficie impegnata sarà notevole, circa 130 m
2
 ipotizzando un 
ottimistico rendimento del 20% e un irraggiamento medio orientativo di 500 
W/m
2
,  rispetto ai 4 m
2
 occupati dall‟impianto ORC progettato. Altra differenza 
sostanziale è senza dubbio la produttività, infatti, se la sorgente di energia 
termica è costante, l‟impianto ORC produrrà continuativamente, a differenza di 
un impianto fotovoltaico che risulta, a causa dell‟assenza di accumuli 
soddisfacenti, molto poco costante nella produzione. 
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4.5 Layout impianto 
 
L‟idea di partenza era quella di realizzare un impianto quanto più compatto ed 
efficiente possibile. L‟esigenza di compattezza è quella che guida la 
realizzazione dell‟impianto, tenendo sempre presenti le comodità e gli spazi 
necessari in caso si debba intervenire per manutenzione dopo il montaggio. 
Partendo dalle caratteristiche dei dispositivi scelti, scambiatori, espansore, 
pompa, con un qualunque CAD3D si può procedere alla realizzazione del 
layout. 
Si decide di imporre una sorta di vincolo dimensionale entro il quale cercare di 
inserire opportunamente l‟impianto. Tale vincolo equivale a un telaio con una 
base quadrata di lato circa 2 metri. Le figure seguenti mostrano il layout finale, 
nel quale per semplicità sono state omesse le valvole. 
Tra i dettagli che si possono notare, si evidenzia la posizione rialzata del 
condensatore, scelta per fare in modo che la pompa sia sempre sotto battente ed 
agevolare il suo funzionamento. Nella parte frontale è presente un piccolo 
quadro elettrico e di controllo dell‟impianto. 
Ulteriore spazio andrà utilizzato per alcuni dispositivi ausiliari come l‟inverter 
per il motore elettrico dell‟espansore, non evidenziato nel rendering. 
Gli ingombri posteriori sono causati dal telaio degli scambiatori. Occorre 
precisare che l‟azienda produttrice è stata contattata per conoscere le dimensioni 
minime realizzabili, compatibilmente col numero di piastre, e queste 
corrispondono a una lunghezza di 600 mm. Tuttavia nello spazio vuoto 
retrostante gli scambiatori, con opportuni accorgimenti, sarebbe possibile 
posizionare qualche elemento ausiliario, allo scopo di risparmiare ulteriore 
spazio. 
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5 Normativa dispositivi in pressione 
 
Tutti i dispositivi utilizzati nell‟impianto progettato sono omologati secondo le 
direttive e le normative vigenti per le apparecchiature in pressione. Alcuni di 
essi fanno riferimento alla normativa statunitense ASME, altre alla PED. 
La Direttiva Apparecchi a Pressione, comunemente detta PED dalla 
denominazione inglese Pressure Equipment Directive, è una direttiva di 
prodotto (97/23/CE) emanata dalla Comunità Europea, e recepita in Italia con 
il Decreto Legislativo n° 93/2000. Dal 30 Maggio 2002 la PED è divenuta 
operativa e ha sostituito le precedenti disposizioni. La direttiva è stata di recente  
sostituita con il provvedimento 2014/68/UE, nel mese di luglio del anno 2016. 
Disciplina la progettazione, la costruzione, l'equipaggiamento e l'installazione in 
sicurezza di apparecchi in pressione, come già detto, in modo analogo alle 
norme statunitensi ASME Boiler and Pressure Vessels Code. 
Rientrano nel campo di applicabilità della direttiva ad esempio le tubazioni, 
le valvole idrauliche, e recipienti soggetti ad una pressione relativa maggiore di 
0,5 bar, escluse le macchine. 
Le apparecchiature in pressione, con pressione uguale o inferiore a 0,5 bar sono 
quindi comunque escluse dalla applicazione della normativa.  
Le attrezzature in pressione superiore 0,5 bar invece devono soddisfare i 
requisiti essenziali enunciati nell'Allegato I della Direttiva e devono poi 
riportare la marcatura CE, seguita dal numero di notifica dell'Organismo 
Notificato. 
La PED riguarda solo l'immissione sul mercato comunitario delle attrezzature in 
pressione, ma non dà indicazioni in merito ai requisiti relativi all'esercizio e 
manutenzione delle stesse, che sono definiti dai regolamenti nazionali. 
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Tutte le installazioni degli impianti a pressione assoggettati alla direttiva PED 
devono essere comunicate all'INAIL. 
Importante innovazione introdotta dalla PED è stata la previsione di una 
procedura dedicata per i fabbricanti che operano in sistema di gestione qualità. 
Rientrano nelle apparecchiature in pressione soggette alla PED le seguenti 
singole attrezzature e insiemi da queste composti: 
 i recipienti: alloggiamenti progettati e costruiti per contenere fluidi 
pressurizzati quali compressori, autoclavi, condensatori, recipienti a 
gas, scambiatori, etc. 
 tubazioni, intese come tubo o insieme di tubi in pressione destinati al 
trasporto dei fluidi compresi gli eventuali componenti sottoposti a 
pressione quali giunti di smontaggio, giunti di dilatazione, flange, 
raccordi.  
 accessori in pressione, le valvole idrauliche, le valvole a farfalla, le 
valvole a fuso, gli sfiati, le valvole di non ritorno etc. 
 accessori di sicurezza: i dispositivi destinati alla protezione delle 
attrezzature in pressione contro il superamento dei limiti ammissibili; 
questi comprendono; 
o dispositivi di limitazione diretta della pressione: valvole di 
sicurezza, dispositivi a disco di rottura, aste pieghevoli etc.; 
o dispositivi di limitazione che attivano i sistemi di regolazione o 
che chiudono e disattivano l'attrezzatura: pressostati, termostati, 
interruttori di livello del fluido, dispositivi di misurazione, 
controllo e regolazione per la sicurezza; 
 insiemi: sono costituiti da varie attrezzature in pressione assemblati da 
un fabbricante per costituire un tutto integrato e funzionale; 
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La direttiva 97/23/CE riguarda solamente le attività produttive dell'attrezzatura 
a pressione e la sua libera vendita. L'utilizzo dell'attrezzatura non rientra 
direttamente nella direttiva europea ma ogni stato ha emanato specifiche 
normative per questo scopo. In Italia la norma che riguarda l'utilizzo delle 
attrezzature a pressione è il DM n°329 del 1-12-2004. 
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6 Conclusioni 
 
Le conclusioni relative al lavoro svolto possono essere tratte vedendo lo 
sviluppo del dimensionamento e della fase di progettazione. Indubbiamente 
l‟impianto andrebbe sottoposto a ulteriori verifiche e simulazioni, ma i risultati 
ottenuti appaiono incoraggianti, mostrando un corretto funzionamento dei 
dispositivi adottati. Il costo, nel caso di verificato corretto funzionamento, 
sarebbe inoltre di grande interesse rispetto ad alcune delle tecnologie 
concorrenti su piccola scala. 
Sviluppi futuri sarebbero senza dubbio : 
 la realizzazione di simulazioni in funzione del tempo, per comprendere 
come si comporta l‟impianto in condizioni dinamiche, e gestire 
opportunamente gli accumuli; 
 il tentativo di individuare nel mercato, degli scambiatori a piastre 
smontabili, di dimensioni ancora più ridotte e in grado di tollerare 
pressioni più elevate; 
 inserimento di un tipo di espansore differente, sempre a carattere 
volumetrico, ma basato su altra tecnologia; 
 tentare il dimensionamento di tubazioni in materiale più conveniente, 
come il rame. In un‟ottica realizzativa, per costruire il prototipo, il rame 
sarebbe senza dubbio più comodo giacché con una macchina piega tubi 
sarebbe possibile realizzare in autonomia tutte le curve necessarie, 
mentre con l‟acciaio queste vanno chiaramente acquistate 
appositamente. 
La tecnologia degli ORC si sta nuovamente diffondendo, alla luce delle 
necessità energetiche e di diversificazione della produzione, un impianto come 
quello realizzato in questo lavoro potrebbe rappresentare, con le necessarie 
migliorie, un buon punto di riferimento per lo sviluppo di una generazione 
distribuita dell‟energia elettrica. 
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